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Nous nous faisons un plaisir de publier ci-après 
l'hommage écrit par Monsieur C. SEIPPEL, ancien 
directeur de notre département des machines 
thermiques, à l’occasion du quatre-vingtième 
anniversaire de Monsieur Georges Darrieus, 
de Paris, qui fut pour nous, dès 1912, un éminent 
et génial collaborateur. 


SOCIÉTÉ ANONYME 
BROWN, BOVERI & CIE 


CURRICULUM VITÆ DE MONSIEUR GEORGES DARRIEUS 


Georges Darrieus naquit en 1888, fils de l’amiral Darrieus qui commanda le premier sous-marin français. 
Il étudia à l'Ecole Centrale des Arts et Manufactures. En 1912, il entra, comme ingénieur à la Compagnie Electro- 
Mécanique à Paris, à laquelle il resta fidèle jusqu’à sa retraite, et au-delà en qualité de conseil. Pendant la guerre de 
1914-18, il se distingua comme officier d’artillerie et fut décoré de la croix de la Légion d'Honneur, Une première 
visite l’avait conduit à Baden en 1914. Il y fit plus tard de très fréquents séjours, se lia d’amitié avec beaucoup de 
nos ingénieurs et participa avec assiduité aux travaux de recherche de tout le groupe Brown Boveri. 

En 1947, il fut nommé membre de l’Académie des Sciences, en 1964, docteur honoris causa de l’Ecole Poly- 


technique Fédérale de Zurich. 


AOÛT Loes REVUE BROWN BOVERI 405 





HOMMAGE A MONSIEUR GEORGES DARRIEUS 


MEMBRE DE L’ INSTITUT, PARIS 


Vénéré maitre, cher ami, 


Peu d'hommes ont, à quatre-vingts ans, gardé comme vous la fraîcheur et la souplesse d’esprit qui 
vous permettent de continuer à écrire et à enrichir la science. 

Présenter une étude d’ensemble de votre œuvre dépasserait de beaucoup le cadre de cet hommage. 
Votre œuvre est considérable et touche à l’ensemble de la transformation industrielle et du transport de 
énergie: turbines, alternateurs, compresseurs, appareils thermiques, lignes électriques. Vos études 
s'étendent des bases mathématiques et physiques jusqu’aux ramifications qui règlent la réalisation 
des machines. 

Je me bornerai donc à puiser dans mes souvenirs personnels pour évoquer les années au cours des- 
quelles vous avez été notre inspirateur, conseiller et ami et avez créé des liens durables entre la 
Compagnie Electro-Mécanique et la Société Brown Boveri. 

Je commence par les quelques pages que vous avez destinées au livre publié en 1929 en l’honneur du 
70°" anniversaire du Professeur Stodola [1]. Vous y avez traité les écoulements tridimensionnels dans 
les aubages de turbine par une méthode particulièrement originale et qui mériterait d’être appliquée 
bien plus fréquemment. Lorsque la circulation intégrée autour des aubes fixes ou mobiles varie entre 
sections voisines, des nappes de tourbillons émanent de l’arête de fuite de ces aubes. Leur diffusion 
dans le courant produit une ondulation des composantes axiales et radiales des vitesses que l’on ren- 
contre dans tout écoulement qui n’est pas irrotationnel et qui, de nos jours, préoccupe à un haut 
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degré les constructeurs de turbines. A-t-on tiré tout le profit possible de vos enseignements? J'ai 
souvenir qu’ils furent appliqués dans un remaniement complet des aubages de nos turbo-compresseurs 
de suralimentation. Le rendement de la turbine s’en trouva accrû de 8 %,. Il avait ainsi franchi un seuil 
qui rendait possible le bon fonctionnement de ces groupes et préparait l’essor colossal qu’ils devaient 
prendre par la suite. Il y a d’ailleurs dans votre texte d’autres suggestions, celle par exemple d’incliner 
les aubes fixes dans le plan radial afin de remplacer les tourbillons libres qui sont des sources de pertes 
par des tourbillons liés qui ne le sont pas. Il s’est avéré toutefois que ces pertes, qui s apparentent à.la 
résistance induite des ailes portantes, sont peu importantes dans les turbines et on renonça alors a 
expérimenter les aubes inclinées. Cette question apparaît aujourd’hui sous un nouveau jour. Les pertes 
les plus importantes des aubages modernes ne se situent pas le long des aubes, mais à leur extrémité. 
Or, ces pertes sont nettement influençables par les ondulations des vitesses. C’est la que pourraient 
devenir intéressantes, quarante ans plus tard, certaines de vos suggestions. 

Un mémoire inédit daté de 1926 traite de l’utilisation du vent. Vous aviez été chargé de construire 
un certain nombre de moulins à vent et aviez eu l’heureuse idée d'utiliser la technique de l'aviation, 
ce qui donnait une forme extrêmement élégante à ces moulins. L’abondance de sources plus riches 
d'énergie s’est opposée à l’essor de l’énergie éolienne et jJ aurais passé sous silence ce chapitre s’il n’était 
à la source d’un développement bien plus important, celui du compresseur axial. Vos idées sur le 
compresseur axial tombérent sur un sol fertile, chez Brown Boveri. Elles se rencontrérent avec un 
courant d'idées nées dans d’humbles conditions aux Etats-Unis. Une première série de compresseurs 
à un et deux étages fut réalisée pour le refroidissement des turboalternateurs. Puis, on sauta à 12 étages 
dans l’espoir d’obtenir une machine dont le rapport de compression et le rendement permettraient 
enfin de réaliser la combustion continue sous pression dans la chaudière suralimentée «Velox» et 
ultérieurement dans la turbine à gaz. Dès le début, vous aviez préconisé un degré de réaction de 0,5 
et des ailettes calées à environ 45°. A l’origine, le degré de réaction fut éprouvé dans un domaine 
allant de 0,5 jusqu’à des valeurs supérieures à l’unité; ces dernières devaient, le cas échéant, éviter 
les instabilités d'écoulement qui étaient la principale menace avec laquelle il fallait compter et 
qui avaient causé l’échec des premières tentatives. La réaction élevée se révéla d’abord nécessaire. 
Ce n’est que progressivement qu’on apprit à la réduire jusqu’aux environs de 0,5 qui représente un 
optimum. 

Vous avez consacré en 1930 et 1931 deux remarquables études à la notion de l’énergie utilisable en 
thermodynamique [2, 3]. L’une de vos qualités essentielles s’y révèle: votre profonde connaissance 
des auteurs classiques de la science, source de la précision de votre jugement. Plusieurs maisons amies 
(et aujourd’hui associées) réumirent leurs ingénieurs afin d’approfondir vos travaux et d’en introduire 
les résultats dans les habitudes de leurs bureaux. Du coup, une foule de notions touchant les cycles 
thermiques, telles que la mise sous pression et le réchauffage de l’eau d’alimentation, la resurchauffe, 
le réchauffage de l’air de combustion, les cycles de réfrigération, les pompes de chaleur gagnaient en 
clarté et devenaient mieux accessibles à l’optimisation économique. On sait que récemment, cette 
notion d’énergie utilisable a fait sensation sous le nouveau nom d’exergie et qu’elle est devenue un 
outil courant des thermiciens. 

Il n’est pas étonnant que ce soit vous, cher Monsieur Darrieus, qui ayez très tôt attiré notre attention 
sur les mauvaises habitudes qu’avaient prises les ingénieurs dans le maniement des unités techniques, 
et recommandé d’en revenir aux systèmes basés sur l’unité de masse plutôt que l'unité de force (système 
Giorgi). Il était bien simple de vous suivre en mécanique et nous nous empressames de le faire. Com- 
bien la question est plus délicate en électricité, vous lavez montré dans un mémoire [4] où, partant 
des concepts élémentaires, vous vous élevez au niveau le plus haut du calcul tensoriel et de la physique 
relativiste afin d’explorer les justifications les plus subtiles du système Giorgi des unités. Permettez de 
rappeler vos propres conclusions: 

«Nous bornerons ici ces vues spéculatives, encore trop vagues et peut-être aventureuses, que nous 
n’avons esquissées que pour montrer comment le mode d’exposition ci-dessus, en prenant pour guide 
le système Giorgi rationalisé, loin de se montrer difficile ou rebutant, offre à l’enseignement, dès son 
début le plus humble, une voie droite et sûre, quoique toujours aisée et naturelle, pour prendre enfin, 
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par progrès insensibles, sans transition abrupte ou arbitraire, des proportions majestueuses qui Fou- 
vrent aux conceptions de l’ordre le plus élevé, et dont les horizons sont bien propres à ravir les con- 
templatifs que savent demeurer, à leurs heures, la plupart d’entre nous.» 

C'est à une élévation semblable que conduit votre étude sur «le paradoxe du voyageur de Langevin 
et la relativité restreinte» [5]. Je ne suis pas qualifié pour en évaluer l'originalité. Un Louis de 
Broglie et d’autres grands esprits dont vous avez gagné l’estime et l’amitié, l’auront sans doute fait. 
Il y a cependant un aspect qui m’a séduit dans votre exposé: ce sont les figures. De main de maitre, 
vous avez tracé des axes, des trajectoires, des contours, rendant visibles des relations qui souvent ne 
sont présentées que sous leur forme abstraite. Vous pensez en ingénieur, c’est la un trait saillant de 
votre esprit; un ingénieur aime concrétiser ses idées. D’une part, vous avez recours aux moyens les 
plus puissants de l’analyse ou du calcul électronique; d’autre part, vous ne méprisez pas les aides 
beaucoup plus humbles de l’esquisse à main levée, du modèle, de la simple cuve hydraulique ou 
rhéo-électrique. Voici d’ailleurs comment vous vous exprimez à ce sujet [6]: 

«Sila mécanique et l'électricité offrent un caractère commun qui les distingue des autres branches 
de l’art de l'ingénieur et rend compte de l'attrait particulier qu’elles exercent sur une vaste catégorie 
de chercheurs et de praticiens, c’est sans doute qu’elles mettent en jeu plus particulièrement le sens 
géométrique, le goût de la forme et du mouvement, à savoir des facultés intuitives d’ailleurs fort ré- 
pandues, dont l’exercice conduit assez naturellement à l’abstraction et se prête par suite à un large 
usage des mathématiques. 

Cette prédilection pour l’aspect purement formel et abstrait, si important soit-il, de ces grandes 
disciplines, comporte d’ailleurs le danger bien évident de perdre souvent de vue le contenu physique 
et les limites de validité des théories, de sorte que l’ingénieur qui s’y consacre doit s'efforcer de ne pas 
laisser s’atrophier en lui l’esprit d’observation et de conserver toujours un intérêt suffisant pour les 
propriétés plus subtiles et en constante évolution de la matière qu’il met en œuvre.» 

C’est bien dans cet esprit que vous avez approfondi la notion de flux d’énergie en aérodynamique 
[7]. Dans des développements inspirés du vecteur de Poynting en électrodynamique, sur lequel vous 
avez également publié une étude [8], vous recherchez les voies que suit l’énergie dans le fluide au 
cours de son voyage à travers une turbomachine, sa source ou sa disparition dans les aubes mobiles, 
en fonction de la circulation (principe Kutta-Joukowski), ses propriétés de conservation en dehors 
des organes mobiles. Cette étude se complète de façon harmonieuse par un mémoire sur le flux 
d’entropie [9] et sur la source d’entropie liée à toute perte thermodynamique. 

Il y aurait d’autres études théoriques à citer qui nous intéressèrent, par exemple le calcul rigoureux 
d’un écoulement visqueux où vous montrez qu’il permet de définir de façon univoque une épaisseur 
de couche limite [6]. La couche limite n’est donc pas une schématisation plus ou moins arbitraire, 
introduite pour des raisons pratiques, mais une grandeur précise. Dans d’autres mémoires [6, 11], 
vous traitez de la turbulence en la décomposant en tourbillons cellulaires. Cette conception semble 
plus conforme à la réalité que celle qui considère un mouvement quasi moléculaire de masses de fluides 
s’entrechoquant après avoir parcouru un libre parcours dont on définit une valeur moyenne. 

Ten arrive à vos travaux touchant les réalisations pratiques. Après avoir contribué à la création 
du compresseur axial, vous avez fourni la conception de souffleries aérodynamiques dont on trouve la 
description dans un article antérieur de la présente Revue [12]. 

Pas à pas, vous avez suivi le développement de la turbine à gaz, depuis ses origines dans la chaudière 
«Velox» jusque dans ses formes d'avenir utilisant des températures extrêmes. De nombreux mémoires 
l’attestent. Voici un exemple. A l’aide de l'injection d’une couche d’air froid dans la couche limite 
vous étes arrivé A protéger parfaitement un aubage traversé par des gaz a 1200 °C. Puis, lors de la 
création de l’échangeur de pression cellulaire dénommé «Comprex», vous avez fait d’importantes 
suggestions. L’une d’elles consiste 4 maintenir les cellules fixes entre des distributeurs tournants, au 
lieu de les faire tourner sur un rotor, et s’imposera si cet appareil prend jamais pied dans la grosse 
production d’énergie, les cellules tournantes se justifiant cependant dans les petits appareils qui 
semblent pouvoir étre mis au point dans un proche avenir. Une autre suggestion particulicrement 
originale, touchant la «commutation» de lair à l’extrémité des cellules, se heurte encore à des diffi- 
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cultés lorsque la température des deux fluides à comprimer et à détendre est très différente ainsi que 
c’est généralement le cas dans la pratique. 

Vos intérêts ne se bornent pas à la mécanique et à la thermodynamique, mais s’étendent également 
à la production et la distribution de l’énergie électrique depuis le détail de la construction des alter- 
nateurs jusqu’au comportement général des réseaux. 

En 1937, vous avez publié une étude sur l’interconnexion des grands réseaux et sur les problèmes 
de réglage qui en découlent [14]. Vous avez été, je crois, le premier 4 exposer comment il fallait assu- 
jettir les régulateurs à une fonction de la fréquence et de la puissance échangée entre réseaux inter- 
connectés de façon à localiser, autant qu’il se peut, les effets d’une perturbation au réseau dans le- 
quel elle survient. Ces principes ont acquis une importance considérable de nos jours. 

Très tôt vous vous êtes préoccupé des phénomènes transitoires dans les alternateurs et des problèmes 
de réactance et de constantes de temps d'amortissement qu’ils soulèvent. Cela vous a permis de 
participer efficacement à la création d’alternateurs destinés à la production des courants de court- 
circuit nécessaires pour l’épreuve des disjoncteurs. 

Il est vrai que beaucoup de vos indications ont été données verbalement ou dans des études internes 
non publiées, appuyées seulement de croquis à main levée et que, de ce fait, il est malaisé de recons- 
tituer toutes vos suggestions, dans leur ensemble. 

Vos réflexions sur le comportement mécanique et électrique des rotors des turboalternateurs vous 
ont conduit à la conception d’un rotor bipolaire isotrope pourvu d’un enroulement alimenté de façon 
à obtenir un très léger glissement, ce qui assure également une isotropie thermique. Les effets nuisibles 
de l’anisotropie sur la stabilité d’un rotor sont ainsi complètement évités [15]. 

Nous avons retrouvé une note datée de 1925 qui montre que dès le début de votre activité vous 
vous êtes intéressé aux pertes d’énergie dans les turboalternateurs et à la conception de ces machines. 
L’on est confondu par la clarté avec laquelle vous avez décrit les phénomènes et analysé les sources 
de pertes, anticipant sur des études qui paraissent dans le monde entier au sujet des pertes supplé- 
mentaires dans les très grosses unités actuelles. Vos plus récentes publications [15, 16] montrent 
l'aboutissement de vos recherches. La dernière traite des champs magnétiques à trois dimensions des 
têtes de bobines des tuboalternateurs. 

Ces champs sont alternatifs dans le temps et dans l’espace. Votre méthode permet de les déter- 
miner avec plus de précision que de coutume et de dessiner les magnifiques tracés dont votre texte 
est illustré. Non content d’analyser ces champs, vous avez trouvé comment il fallait disposer les parties 
frontales de l’induit, les éléments conducteurs et isolants de façon à réduire très notablement les pertes 
induites et à améliorer d’un coup et le rendement et la sécurité de ces machines. 

Vos recommandations qui sont le fruit de beaucoup d’années d’études ont déjà été appliquées à 
des machines, en particulier celle d’utiliser des plaques de serrage coniques et feuilletées et de vriller 
les éléments de conducteurs dans les têtes de bobines. 

Cher Monsieur Darrieus, j'aimerais me faire l’interprète de la Société Brown Boveri en vous ex- 
primant notre profonde gratitude pour tout ce que vous avez apporté à notre technique, pour esprit 
amical, exempt de tout orgueil, dans lequel vous avez encouragé nos ingénieurs, et pour votre loyauté 
sans égale. Nous souhaitons que de nombreuses années de santé et de sérénité vous soient encore 


accordées. Ci, SEIPPEL 
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Quelques enseignements tirés de l’expérience 
d'exploitation des groupes de suralimentation du type VTR 


L'auteur, R. SCHMID, expose quelques-uns des problèmes 
qui se sont posés lors de l’étude des turbo-compresseurs 
utilisés pour la suralimentation des moteurs diesels et 
examine à la lumière des observations faites en exploitation, 
les solutions qui leur ont été données. Il passe successivement 
en revue la question des paliers, paliers lisses ou paliers à 
roulements, celles de la construction du compresseur, de la 
construction de la turbine, enfin la question de la corrosion 
a basse température. 


Il y a plus de 40 ans que la Société Brown Boveri 
construit des groupes turbo-compresseurs de surali- 
mentation et le nombre de ces groupes livrés au cours 
des 20 dernières années par les usines de Baden et 
par les entreprises auxquelles des licences ont été 
concédées s’éléve en chiffre rond à 70000. C’est dire 
qu’elle a acquis une expérience qui, sans la mettre 
à l’abri de toute surprise désagréable, lui a permis de 
résoudre de manière satisfaisante les nombreux pro- 
blèmes que pose la construction de ces machines. 
Nous nous proposons, dans le présent article, d’ex- 
poser quelques-uns de ces problèmes qui intéressent 
particulièrement les constructeurs et utilisateurs de 
moteurs diesels. 


Les paliers 


La question de l’emploi de paliers lisses ou de roule- 
ments à billes et à rouleaux qui a fait naguère l’objet 
de très vives discussions a perdu de son intérêt depuis 
quelques années. Comme dans tous les domaines de 
la technique, il est clair qu’il n’existe pas à ce sujet 
une solution ne présentant que des avantages, c’est- 
a-dire qui soit simple, sûre et économique. Mais il est 
certain que chaque constructeur qui poursuit inten- 
sément l’étude dans laquelle il a décidé une fois de 
s'engager trouvera finalement une bonne solution. 
C’est ainsi que, chez Brown Boveri, nous avons donné 
dès le début la préférence, pour les machines qui 
nous occupent, aux paliers à roulements et que nous 
avons mus au point, avec le temps, une construction 
simple qui s’est révélée excellente. Dans cette cons- 
truction, les ensembles de ressorts entourant com- 
plètement les paliers et amortissant les effets de 
balourds pouvant apparaître pendant l’exploitation 
jouent un rôle particulièrement important. 

Pour ceux qui tiennent absolument aux paliers 
lisses, nous livrons depuis des années déjà des groupes 
des types VTR 400, 500, 630 et 750 munis de tels 
paliers. Comme il s’agit de machines tournant à des 
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vitesses relativement élevées, ces paliers ne peuvent 
d’ailleurs être construits que dans des ateliers de 
mécanique de précision. En cas de dommages, leur 
remplacement m'est cependant pas aussi simple 
qu'on pourrait se imaginer. D’autre part, on peut 
s'attendre qu'ils donnent lieu à des ennuis dus notam- 
ment aux diverses perturbations pouvant survenir 
dans le système de graissage. Parmi les causes de 
perturbation, on peut citer la défaillance d’une pompe 
à huile, un arrêt de la circulation d’huile dû à la 
présence d’un bouchon d’air dans une conduite ou à 
l’encrassement d’un filtre qui doit être forcément assez 
fin pour empêcher le passage de particules risquant 
d’endommager la surface des coussinets ou des touril- 
lons. 

Ce genre d’incident n’est pas à craindre avec les 
paliers à roulements qui comprennent, de chaque 
côté, un système fermé et indépendant de lubrifica- 
tion par huile. La très grande sécurité de service de 
cette solution a été vérifiée par des statistiques qui 
ont montré que le nombre moyen des défaillances de 
paliers s’est élevée durant l’année 1967 entière, à 1,4 
par 1000 groupes de suralimentation en service. De 
plus, Pintérét et la confiance que témoignent les 
constructeurs et utilisateurs de diesels à ce genre de 
paliers sont illustrés par le fait que les 80 % environ 
des groupes VTR 500 et 630 livrés ces derniers 
temps sont équipés de paliers à roulements. 

Le seul reproche que l’on adresse parfois à ces 
paliers consiste dans leur durée de vie limitée. Mais 
le coût de leur remplacement est assez faible parce 
qu'il ne concerne, dans la plupart des cas, que le 
roulement lui-même et qu'on peut conserver toutes 
les pièces constituant son logement. D’ailleurs, la 
plus grande partie des stations de service possèdent 
les dispositifs nécessaires pour effectuer rapidement 
ce remplacement. 

Jusqu'ici, nous avons recommandé de remplacer 
les roulements après une durée de service qui, sui- 
vant la vitesse de rotation, est comprise entre 6000 et 
8000 heures. Mais l’expérience de ces dernières 
années a montré qu'il est possible de les conserver 
plus longtemps. La durée de vie des roulements dé- 
pend naturellement du rapport de compression du 
groupe et de la vitesse de rotation, mais nous pen- 
sons que l’on peut fixer comme suit sa valeur moyenne 
pour un rapport de compression 


6 000 heures 


supérieur à 2,4 


inférieur à 2,4 8 000 heures 
inférieur à 2 12 000 heures 
inférieur à 1,7 16 000 heures 
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Au début, le plus grand de nos groupes, le type 
VTR 750, était toujours livré avec des paliers lisses. 
Mais depuis quelque temps, il peut aussi être équipé 
de paliers à roulements. Il existe déjà des groupes de 
cette grandeur, avec ce type de paliers, qui ont fonc- 
tionné sans aucun incident pendant plus de 10 000 
heures. 

Notre Société est donc en mesure de répondre à 
tous les désirs de la clientèle en ce qui concerne les 
paliers. Mais on a pu constater que depuis quelques 
années nous ne sommes pas seuls a préférer les roule- 
ments et que la grande majorité des utilisateurs se 
déterminent également en leur faveur. 


Le compresseur 


L’une des plus grandes difficultés rencontrées du 
coté du compresseur est la diminution du rendement 
provoquée par l’encrassement des roues et des diffu- 
seurs!. 

Le calcul approximatif suivant donne une idée de 
la quantité de poussière pouvant passer dans le com- 
presseur. Un moteur à deux temps absorbe par 
cheval de puissance et par heure une quantité 
d’air égale à environ 6,5 m°. Si l’on admet que l’air 
contient la quantité relativement faible de 5 mg de 
poussière par mètre cube, on en déduit qu'il passe 
en 24 heures, 7,8 kg de poussière dans le compresseur 
d'un moteur de 10 000 ch. L’air du local dans lequel 
se trouve un diesel contient des vapeurs d’huile et 
des particules de suie qui passent naturellement dans 
le compresseur et dans le diesel. Le filtre placé 
habituellement sur la bouche d’aspiration du com- 
presseur retient évidemment les particules les plus 
grosses. Mais de minces couches huileuses se dépo- 
sent sur la roue et le diffuseur et ont une influence 
défavorable sur le rendement. Pour supprimer cet 
encrassement, nous avons mis au point, il y a déjà 
des années, un procédé qui s’est révélé très efficace. 
On injecte de temps en temps une petite quantité, 
bien déterminée, d’eau sur la roue, pendant la 
marche. Les dépôts d'huile et de poussière sont alors 
éliminés en partie par l’action mécanique des gouttes 
d’eau, en partie par dissolution et l’état initial est 
rétabli. 

Une autre partie du courant de poussière vient 
se déposer sur le réfrigérant. Malheureusement, dans 
la plupart des réfrigérants usuels du marché, la 
partie en contact avec lair peut difficilement être 
nettoyée, de sorte qu'après une durée de service 
relativement courte, la perte de charge augmente et 
entraîne une diminution de rendement. C’est pour 
cette raison que nous avons créé un réfrigérant d’air 
dont les tubes à ailettes peuvent facilement être 
retirés et nettoyés lorsque la machine est au repos. 
Cette particularité augmente naturellement le prix 
des réfrigérants, mais cette dépense supplémentaire 


1 Voir, dans ce numéro, l’article de la page 448. 
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est rapidement amortie du fait que la perte de charge 
reste faible. 

La question du bruit prend une importance 
toujours plus grande aujourd’hui. Lorsqu'on a 
commencé à recourir à la suralimentation, cette 
question ne se posait pas, en ce qui concerne les 
compresseurs, parce qu'on avait affaire a des moteurs 
a quatre temps, à grande vitesse de rotation, qui 
eux-mêmes étaient assez bruyants. D’autre part, les 
pressions utilisées étaient encore assez faibles, les 
vitesses de rotation des groupes étaient relative- 
ment basses et l’énergie en jeu dans le compresseur 
n'était par conséquent pas très grande. Mais au fur 
et à mesure de l’augmentation de la pression de 
suralimentation, le bruit des compresseurs s’est accrü. 
Les difficultés sont apparues surtout avec les gros 
moteurs marins à faible vitesse et avec degré de 
suralimentation élevé. Ces moteurs font en effet un 
bruit dont la gamme des fréquences est assez basse et 
qui est relativement peu gênant. Les compresseurs, au 
contraire, produisent un bruit comprenant princi- 
palement des composantes de fréquence élevée qui 
déterminent un niveau de bruit très désagréable. Il 
existe plusieurs moyens de lutter contre ce bruit. On 
peut par exemple: 


— installer des silencieux efficaces sur les bouches 
d'aspiration du compresseur, 


— entourer la volute du compresseur d’une enveloppe 
amortisseuse, 


— revêtir d’une matière isolante les conduites d’air 
reliant le compresseur au réfrigérant, 


— installer un silencieux à l’entrée du réservoir 
d’air précédant les cylindres. 


Des mesures faites récemment sur des bateaux 
ont montré que, grâce aux précautions que nous 
prenons actuellement, le bruit de nos groupes de 
suralimentation ne s’entend presque pas à l’exté- 
rieur du compartiment des machines. Aussi s'efforce- 
t-on d’intensifier Ja lutte contre le bruit d’autres 
sources. La surface qui émet le bruit le plus fort est 
celle du réservoir d’air qui, il est vrai, est rarement 
munie d’un revêtement en matière isolante. Ainsi, la 
dernière possibilité qui reste et a laquelle on n’a pas 
attaché suffisamment d’attention jusqu'ici, consiste 
à monter un silencieux entre le réfrigérant et ce 
réservoir. 

En résumé, on peut dire que la protection contre 
le bruit revient à une question de prix. Plus le niveau 
de bruit que Pon peut tolérer est bas, plus impor- 
tants et coûteux sont les moyens à appliquer. La 
tendance que l’on a aujourd’hui a prévoir, pour les 
machines des centrales électriques et des navires, un 
poste de conduite et de surveillance centralisées 
contribue d’une autre manière a la lutte contre le 
bruit. Avec un tel poste climatisé et muni d'une 
isolation acoustique, le personnel de service se trouve 
automatiquement soustrait à l'influence du bruit 
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et il n’est plus aussi nécessaire d’appliquer des 
mesures coûteuses aux machines elles-mêmes. 


La turbine 


Les difficultés qui se présentent le plus fréquem- 
ment au sujet des turbines se rapportent principale- 
ment aux tuyères et aux aubages et sont: 

— Jes dépôts de cendres, 

— l'érosion par les cendres volantes, 

— les dommages provoqués par des corps étrangers 
de tous genres comme des parties brisées de pièces 
du diesel, 

— les ruptures d’ailettes dues à l’apparition d'ondes 
de pression de grande amplitude. 


En fait, ce n’est que sur ce dernier point que le 
constructeur des groupes de suralimentation peut 
être tenu pour seul responsable. Les ruptures 
d’ailettes consécutives à des vibrations se produisent 
surtout dans les groupes de moteurs à quatre temps, 
à huit cylindres avec quatre conduites d’échappe- 
ment. Elles peuvent d’ailleurs être évitées par un 
changement de l’ordre des ondes de pression d’échap- 
pement et par un renforcement du profil. 

Les trois autres points, en revanche, échappent 
en grande partie à l'influence du constructeur. Avec 
les lubrifiants liquides que l’on est obligé d’utiliser 
pour les cylindres lorsqu'on brûle des huiles lourdes 
contenant du soufre et dont la combustion est 
incomplète, il se forme des cendres volantes. A une 
certaine température, ces cendres deviennent molles 
et peuvent s'attacher aux tuyéres et ailettes jusqu’à 
former des dépôts assez importants. Des observations 
faites durant des années ont montré que c’est dans 
les moteurs dont les gaz d’échappement ont une 
température élevée que la tendance à la formation de 
tels dépôts est la plus grande. En revanche, lorsque 
cette température est basse, les passages de ces gaz 
restent propres, mais le stator de la turbine est alors 
plus sujet à la corrosion. 


La corrosion des stators refroidis par eau 


Les premiers phénomènes de corrosion que nous 
ayons constatés sur des parties de stators refroidis par 
eau se sont produits vers 1960, dans des moteurs à 
deux temps, peu de temps après qu’on les ait 
modifiés pour qu’ils puissent brûler de l’huile lourde. 
Dans les moteurs à quatre temps où la température 
des gaz d'échappement est plus élevée, ce phéno- 
mène n’a pour ainsi dire jamais été observé jusqu'ici. 

Dans les moteurs fonctionnant à l’huile lourde, il 
semble qu’outre la présence de soufre dans les gaz 
brûlés, celle d’une certaine quantité de cendres 
volantes n’est pas sans influence. L’acide sulfurique 
qui se condense à la surface intérieure du stator 
provoquenon seulement une attaque du métal, mais 


forme également des couches protectrices d’oxydes 
qui sont continuellement arrachées par les cendres 
volantes. C’est pour cette raison que la corrosion 
était plus rapide dans les volutes d’entrée que l’on 
avait introduites il y a quelque temps et que l’on a 
ensuite abandonnées, pour cette raison. 

D’une manière générale, les risques de corrosion 
qui se manifestent au repos aussi bien qu’en marche; 
peuvent étre efficacement combattus par applica- 
tion des mesures suivantes: 


veiller à ce que la température de l’eau de refroidis- 
sement à l’entrée du stator ne soit pas inférieure a 
70 °C, 

effectuer une bonne centrifugation du combustible, 


empêcher toute accumulation d’eau condensée a 
la sortie de la turbine par aménagement de 
siphons largement dimensionnés, 


avant de longues périodes de repos, laver soigneuse- 
ment le stator et fermer l'entrée d’air par des 
bandes en matière plastique pour éviter que les 
dépôts de suie ne deviennent humides. 


Pour qu’on ne soit pas à la merci, sur les bateaux 
effectuant de longues traversées, de ruptures inat- 
tendues et désagréables, toutes nos stations-services 
importantes ont été équipées de dispositifs à ultra- 
sons permettant d’opérer des contrôles non destruc- 
tifs des parois. Ainsi, à l’occasion des services d’entre- 
tien périodiques, il est possible de vérifier si les 
stators sont encore utilisables ou s'ils doivent être 
remplacés. 

Les statistiques que nous dressons depuis une 
quinzaine d’années ont montré, en ce qui concerne 
les groupes de suralimentation du type VTR 630, 
mais sans que soient prises en considération les 
volutes d’entrée que l’on a dû abandonner après un 
certain temps, comme nous l’avons dit plus haut, que 
le nombre des stators ayant dû être remplacés à 
cause de dommages provoqués par la corrosion, ne 
représente que 5% du nombre des groupes livrés. On 
peut donc considérer que ce résultat est tout à fait 
satisfaisant. 

La question de la corrosion a fait l’objet de vives 
préoccupations dans les milieux des armateurs, 1l y a 
quelques années. Entre temps, ce problème a perdu 
beaucoup de son importance, car on a pu réduire très 
notablement le nombre de cas qui s’y rapportent en 
augmentant la température de l’eau de refroidisse- 
ment et en accroissant l’épaisseur des parois des 
pièces en fonte. Si l’on fixe convenablement les 
conditions de marche, les stators en fonte grise 
refroidis par eau représentent et représenteront 
certainement à l’avenir aussi la solution la meilleure. 

Nous nous rendons bien compte que ces quelques 
indications ne sauraient épuiser le sujet. Mais elles 
nous aideront à résoudre les problèmes quise présen- 
teront dans lavenir, lorsqu'on utilisera des rapports 
de compression plus grands et des températures de 
gaz encore plus élevées. 

CP. H RUDOLF SCHMID 
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Convertisseurs d’impulsions’ pour diesels à deux temps 


L’auteur, G. ZEHNDER, rend compte des recherches faites 
pour améliorer encore les conditions de suralimentation par 
impulsions des diesels à deux temps par l’emploi du conver- 
tisseur d’impulsions qui a donné d’excellents résultats pour 
les moteurs à quatre temps. Il analyse les phénomènes se pas- 
sant dans les conduites d’échappement et donne les résultats 
de nombreux essais. 


Introduction 


Parmi les diesels a deux temps suralimentés selon 
le procédé par impulsions, les moteurs à six, neuf 
et douze cylindres occupent une place privilégiée. 
Les allumages se succédant à des intervalles corres- 
pondant à un angle de rotation du vilebrequin de 
120°, il est en effet possible de faire aboutir les 
conduites d’échappement de trois cylindres à une 
entrée commune de la turbine. Cette particularité 


procure les avantages suivants: 


1 Voir la note!, page 420. 
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la turbine fonctionnant continuellement avec in- 
jection totale, les pertes par ventilation sont évitées 
et le rendement est meilleur; 


le chevauchement des durées d'ouverture des orifices 
d'échappement de divers cylindres réduit les 
pertes de remplissage et de laminage et provoque 
des refoulements d’air dans les cylindres à la fin 
des périodes de balayage. 


Lorsqu'on a affaire a des groupes de quatre 
cylindres avec allumages se succédant à des inter- 
valles correspondant à 90° de rotation du vilebrequin, 
on a habituellement réuni jusqu'ici les conduites 
d'échappement des deux cylindres dont les allu- 
mages sont séparés par un angle de 180°. Etant 
donné les bons résultats obtenus il y a déjà quelque ` 
temps avec l'emploi du convertisseur d’impulsions 
sur les diesels à quatre temps [1, 2, 31°, il était tout 
naturel que l’on examine aussi la possibilité de 
l’application du principe de ce dispositif aux diesels 
à deux temps. Il semblait en particulier que l’on 
devait pouvoir aussi réunir les conduites d’échappe- 
ments de quatre cylindres pour les amener à la 
même entrée de la turbine. 


2 Nombres entre crochets, voir la bibliographie, p. 419. 


Fig. 1. — Dispositions schématiques des conduites d’échappe- 
ment d’un diesel a quatre cylindres avec convertisseur d’im- 
pulsions, pour un ordre de succession des allumages 1-4-2-3 


Les intervalles entre allumages sont réguliers et correspondent 
à un angle de rotation du vilebrequin de 90°. 
a: turbo-compresseur à l'extrémité du moteur 
b: turbo-compresseur fixé sur le côté du moteur 
| à 4 = numéros des cylindres 
A, B = conduites d'échappement 
Z = cloison du convertisseur d’impulsions 
T = turbine a gaz d'échappement 
M = tube mélangeur 
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Construction du convertisseur d’impulsions 
et sa disposition sur le moteur 


Parmi les dispositions dont il a été question dans 
la publication [1], on doit tout de suite laisser de 
côté celles dans lesquelles le turbo-compresseur 
déborde trop le contour du moteur lui-même. 
Lorsque le groupe de suralimentation est monté à 
l'extrémité du moteur, selon la figure la, la longueur 
du tube mélangeur M situé à la sortie du convertis- 
seur d’impulsions doit donc être réduite à un mini- 
mum. Il en est d’ailleurs de même lorsque le groupe 
est monté sur le côté, selon la figure 1b, ou au-dessus 
du moteur. Pour le convertisseur lui-même, il est alors 
recommandé de choisir une construction en fonte 
semblable à celle de la figure 1, à la page 420 de 
la présente Revue. 

Les dispositions conformes à la figure | peuvent 
être utilisées pour l’ordre de succession des allu- 
mages 1-4-2-3, tandis que pour l’ordre 1-3-4-2, 
il faudrait plutôt adopter la disposition de la fi- 
gure 2a. Mais cette dernière est défavorable, parce 
qu’à chaque cycle, les bouffées de gaz d’échappe- 
ment doivent remplir la longue conduite située entre 
les cylindres 1 et 4. C’est pourquoi l’on a proposé, 
pour réduire les pertes de remplissage et de laminage, 
de faire aboutir les conduites d'échappement de 
chacun des cylindres éloignés les uns des autres à des 
tuyères séparées d’un même convertisseur d’im- 
pulsions. En principe, le convertisseur remplace les 
points de jonction usuels jusqu'ici des différentes 
conduites d'échappement et est utilisé pour aug- 
menter l’énergie transmise à la turbine et diminuer 
les effets d’ondes perturbatrices. Une telle solution 
pour un moteur à quatre cylindres est illustrée par 
la figure 2b, l’ordre de succession des allumages 
étant identique à celui de l’exemple de la figure 2a. 

La disposition de la figure 3, avec deux entrées 
séparées de la turbine évite, comme il était courant 
de le faire jusqu'ici, la réunion des conduites d’échap- 
pement de cylindres dans lesquels les allumages 
n'étaient séparés que par un angle de rotation de 
90° et utilise le convertisseur uniquement comme 
moyen de réduction des pertes de remplissage. 
Lorsqu'on a affaire à des groupes de trois cylindres, 
on peut en outre faire aboutir les trois conduites 
d'échappement aux trois entrées séparées d’un 
convertisseur d’impulsions ayant une seule sortie 
conduisant à la turbine située à l’extrémité du 
moteur. 


Considérations générales 


Nous allons examiner tout d’abord la question du 
remplacement des gaz brûlés et en particulier 
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Fig. 2. — Dispositions schématiques des conduites d’échappe- 
ment d'un diesel à quatre cylindres avec allumages se succédant 


dans l’ordre 1-3-4-2 


a: conduites À (cylindres 1 et 4) et B (cylindres 2 et 3) abou- 
tissant à un convertisseur d’impulsions; 
b: les trois conduites A, B et C aboutissent aux trois tuyères d’un 


convertisseur d’impulsions avec tube mélangeur M commun. 
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Fig. 3. — Disposition schématique des conduites d'échappement 
aboutissant à deux entrées séparées de la turbine d’un moteur 
à quatre cylindres avec allumages se succédant dans l’ordre 


1-5-4-2 


Les conduites B et C des deux cylindres extrêmes 1 et 4 se 


rejoignent dans un convertisseur d’impulsions. 


l'influence d’une longue durée de chevauchement 
des ouvertures des orifices d'échappement dans le cas 
où les conduites d'échappement de quatre cylindres 
sont raccordées à une seule turbine. Lorsque lin- 
tervalle entre deux allumages correspond à un angle 
de 90°, le chevauchement dont il est question ci- 
dessus correspond à un angle de rotation de 30 à 
50°, selon la distribution; pour les moteurs avec sou- 
papes d'échappement, il faut évidemment tenir 
compte de l’ouverture et de la fermeture plus ou 
moins lentes de ces soupapes. Il va sans dire que la 
partie efficace de la durée de chevauchement diminue 
rapidement lorsque la durée de propagation d'une 
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Fig. 4. — Schémas des écoulements étudiés par des essais sur 
modele 


a: retour des gaz dans l’une des deux conduites avec décolle- 
ment à la cloison Z 
b: écoulement dans l’une des conduites sans retour de gaz dans 
l’autre 
c: effet d’éjecteur avec mélange des deux écoulements 
À = conduite par laquelle arrive une onde 
de pression 
B = conduite reliée à un autre cylindre 
Z = cloison 
V = ligne séparant les deux écoulements 


onde d’un cylindre à l’autre augmente. On peut 
alors se demander quelle est la durée effective de 
chevauchement la plus favorable. On tend, en 
général, à fermer l’orifice d'échappement aussi tard 
que possible, afin que le débit d’air soit aussi élevé 
que possible et que la résistance à l’écoulement soit 
faible. Il faut tenir compte, d'autre part, du fait 
qu'après l’arrivée de Ponde de pression, une partie 
du contenu de la conduite d'échappement est re- 
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Fig. 5. — Essai sur modèle dans la cuve hydraulique P 


Les ondes de pression sont rendues visibles par la méthode 
optique des ombres. Les vues a à h, à l’échelle de 1:5, sont 
extraites d’un film pris à raison de 18 images par seconde. 


On voit sur la première image le front d’une onde de pression 
qui arrive par la conduite À. Cette onde pousse la masse de fluide 
se trouvant devant elle et provoque l’amorçage d’un tourbillon 
au point de jonction. Elle se divise en deux parties dont l’une, 
la plus grande, se propage dans le tube mélangeur et l’autre, 
dans la conduite B. Le phénomène est accompagné de réflexions 
par les parois du canal. Une onde est également réfléchie dans 
la conduite À. Selon les sections du canal, l’amplitude de l’onde 
incidente et la raideur de son front, l’onde réfléchie se manifeste 
sous la forme d’une onde de compression, d’une onde de 
dépression ou d’une succession alternée de ces deux genres 
d’ondes. 


En méme temps, la zone de turbulence se développe principale- 
ment dans la direction de la conduite B et produit l’effet d’une 
soupape aérodynamiqtie. En s’étendant, cette zone réduit la 
section effective de passage dans cette conduite et la quantité 
du fluide qui s’y écoule devient très faible. D’ailleurs, l’écoule- 
ment dans cette conduite se produit principalement avant 
l’arrivée du front de la bouffée d'échappement à l’extrémité de 
la cloison séparant les deux conduites, au point de jonction. 


Si l’on reporte ces observations sur ce qui se passe dans un 

moteur, on peut admettre qu’en général, le mélange de gaz 

résiduels et d’air qui revient en arrière dans une conduite 

d'échappement, sous l’effet des bouffées d’autres conduites, 
est assez peu important et relativement froid. 


poussée dans le cylindre. Dans la mesure où c’est 
de lair sorti du cylindre à la fin de la période de 
balayage qui est renvoyé dans le cylindre, il en résulte 
un gain dar qui améliore lopération de combus- 
tion. Mais si la durée du chevauchement est trop 
longue, une partie des gaz d'échappement risque 
d’être également réintroduite dans le cylindre. 
D’autre part, cet effet de retour d’air peut prendre 
une amplitude telle que la pression de compression 
et la pression maximale peuvent atteindre des 
valeurs trop élevées si l’on ne prend pas soin de 
réduire en conséquence la pression de balayage 
ou de faire en sorte que le début de l’injection se 
produise très tard. Il faut donc que la distribution 
des divers temps soit choisie avec le plus grand soin. 
En ce qui concerne le temps de commande asy- 
métrique de l’échappement, rappelons que si le 
moteur doit tourner dans les deux sens de rotation, 
il faut pouvoir opérer Ia modification nécessaire de 
la commande des organes d'échappement. 
Il est une autre question qui doit être examinée: 
celle de l’amplitude de londe perturbatrice apparais- 
sant dans la conduite d’échappement devant le 
cylindre perturbé et de son influence sur la varia- 
tion de la pression dans le cylindre. Il est recom- 
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mandé de faire un calcul préalable des phénomènes. 
Nous ne pouvons nous étendre ici sur les bases 
théoriques de ce calcul qui ont été exposées dans 
les publications [4] et [5]. Cependant, nous jugeons 
intéressant de donner quelques résultats en rapport 
avec l'application du convertisseur d’impulsions 
aux moteurs à deux temps. 

Considérons, pour un groupe de quatre cylindres 
avec conduites d'échappement disposées selon la 
figure la, une onde de pression sortant du cylindre 1 
et atteignant le cylindre 3 à la fin de sa période de 
balayage. Afin que la durée de parcours de l’onde 
soit longue et que l’on puisse prolonger autant que 
possible la période de balayage, les conduites 
d'échappement n’ont été réunies qu’à l'extrémité du 
moteur. À l’arrivée d’une onde de pression du 
cylindre 1 à la cloison du convertisseur d’impulsions, 
cette onde se divise en deux parties se dirigeant 
respectivement par le tube mélangeur M vers la 
turbine et par l’autre conduite vers le cylindre 3. 
Pour des raisons pratiques, comme on l’a expliqué 
au chapitre précédent, le tube M doit être assez court 
et sa longueur ne doit pas excéder un petit nombre 
de fois le diamètre des conduites d'échappement. 
Il s'ensuit qu’une onde réfléchie à l’entrée de la 
turbine parviendra très rapidement à la cloison Z. 
Cette onde suivra donc de très près la partie de 
l’onde primaire qui s’est dirigée vers la conduite B 
et, dans la plupart des cas, elle viendra pratique- 
ment s’y ajouter. En ce qui concerne l’amplitude des 
ondes de pression, le tube mélangeur joue le rôle 
d’un réservoir tampon et on peut donc, en augmen- 
tant sa capacité, réduire l’amplitude de londe 
perturbatrice. 
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L’onde de pression liée a la bouffée d'échappement du cylindre n° | arrive au point de 
mesure lorsque le vilebrequin a dépassé d’environ 30° le point mort inférieur dans le 
cylindre considéré. La comparaison des courbes a et b permet de constater que le con- Dy 
vertisseur d’impulsions a pour effet de réduire l’amplitude de l’onde perturbatrice due QK 
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Il est donc essentiel, pour le dimensionnement du 
système et en particulier pour le choix des sections, 
que l’on se fasse une représentation claire des 
phénomènes. Dans tout cela, la question de l’énergie 
optimale utilisable par la turbine joue un rôle de 
premier plan pour les moteurs à deux temps. 


Essais sur modèle dans une cuve hydraulique 


Ces essais devaient nous donner des indications 
sur les phénomènes d’écoulement dans le con- 
vertisseur d’impulsions et à son voisinage. Nous 
avons utilisé à cet eflet l’analogie existant entre un 
écoulement de liquide dans une cuve à surface libre 
et un écoulement de gaz dans un espace à deux 
dimensions [6] et avons rendu les phénomènes 
visibles a l’aide de la méthode optique des ombres. 

La figure 4 montré les formes d’écoulement exa- 
minées dans une coupe du modèle utilisé et la 
figure 5 montre quelques-unes des images les plus 
intéressantes extraites d’un film pris au cours de ces 
essais lors de l’arrivée d’une onde de pression. 


Résultats des essais effectués sur 
un diesel’ 


Pour obtenir des renseignements sur la maniére 
dont s’opère le remplacement des gaz brülés, on a 


4 Nous saisissons cette occasion pour remercier la maison 
Ruston & Hornsby, a Lincoln (Grande-Bretagne), qui a bien 
voulu nous autoriser a publier ces résultats. 


Fig. 6. — Variation de la pression 
d'échappement 


han après le cylindre n° 3 du moteur 


dans la conduite 


d'essai 4 AO à quatre cylindres de 
la maison Ruston & Hornsby 


Vitesse du moteur: 450 t./min 
Pression moyenne 
effective: 10,5 kp/cm? 


IE 
| a: cas où deux conduites se re- 
Se joignent sans cloison 
| b: jonction dans un convertisseur 
d’impulsions avec réduction 
de section de 23°% 
141888) 
p = pression absolue 
po == pression ambiante 
p; = pression de balayage 
pression à la sortie du cylindre 
-angle de rotation de vile- 


brequin 
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Fig. 7. — Résultats de mesures effectuées sur des moteurs a 
quatre et a huit cylindres, du type AO (Ruston & Hornsby ) 
équipés respectivement d'un et de deux groupes de suralimenta- 


tion, type VTR 320 
Vitesse de rotation maintenue constante à 450 t./min. 


i, = température des gaz sortant du cylindre 

i; = température des gaz a l’entrée de la turbine 
t = tempéralure des gaz sortant de la turbine 

ys = pression de balayage 

/, = débit d’air en kg/ch-h 

be = consommation de combustible en keich-h 
Pe = pression moyenne effective 





observé les variations de la pression dans les con- 
duites d’échappement dont la disposition correspon- 
dait à celle de la figure 1 b. 

La figure 6 montre, à titre d’exemple, l’évolution 
de la pression à la sortie du cylindre 3, lorsque la 
pression moyenne effective pm est égale à 10,5 kp/cm?. 
Les courbes acorrespondentaucasoülestroisconduites 
A, B et C ont été simplement réunies sans diminution 
de section et les courbes 8, au cas où ces conduites 
aboutissent à un convertisseur d’impulsions dont la 
section était égale à 75% de la section d’une con- 
duite. Dans le second cas, l’énergie disponible pour 
la turbine était supérieure, ce qui s’est traduit par 
une pression d'alimentation et un débit d’air par 
unité de puissance plus élevés. La valeur optimale 
de l'énergie disponible a été obtenue pour une 
accélération relativement faible de l’écoulement dans 
la tuyère du convertisseur, correspondant à une 
réduction, autour de la cloison Z, de 10% de la 
section de la conduite. 

Les résultats mesurés sur un moteur d'essai à 
quatre cylindres et sur un moteur à huit cylindres 
en ligne du type AO de la maison Ruston & Hornsby 
sont indiqués sur la figure 7. Il est particulièrement 
intéressant de noter la valeur très favorable de la 
consommation de combustible par unité de puis- 
sance et la faible température des gaz d’échappe- 
ment obtenue grace au grand débit d’air. 

En résumé, on peut dire que dans les conditions 
décrites, le convertisseur d’impulsions permet d’amé- 
liorer sensiblement les résultats obtenus avec le pro- 
cédé de suralimentation par impulsions appliqué 
aux diesels a deux temps. On peut d’ailleurs s’atten- 
dre que de nouvelles possibilités de perfectionnement 
se présenteront encore. 


(P.H.) GOTTLIEB ZEHNDER 
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L’emploi de convertisseurs d’impulsions' sur les diesels 4 quatre 
temps avec groupe de suralimentation mû par les gaz d’échappement 


621.436. 12.052 


L’auteur, E. MEIER, donne des renseignements sur le d 2] d 1 
procédé utilisant des convertisseurs d’impulsions qui sont a rg aes Ai : KERGER 
des organes complémentaires des groupes de suralimentation organe complementair e dans les 
courants destinés surtout aux diesels a huit et a seize cy- procédés de suralimentation usuels 
lindres. I] expose comment on est arrivé a la forme simple 


r Tak 
actuelle et donne des exemples d'applications. Des courbes L’expression convertisseur d’impulsions est utilisée 


pour désigner une partie des conduites d’échappe- 
ment de moteurs à combustion, pouvant avoir diver- 
dans de nombreux cas. Les limites auxquelles se heurtent  S€S formes particulières et grace à laquelle les bouffées 
leur emploi sont également indiquées. de gaz d’échappement sont modifiées de manière 
que l’utilisation en soit améliorée. Dans les moteurs 
avec groupe de suralimentation mů par les gaz 
d’échappement, on a cherché par ce moyen A 
réunir les principaux avantages des procédés dans les- 
quels la turbine est alimentée respectivement sous 
pression constante et par impulsions. Dans les moteurs 
non suralimentés, on peut utiliser les convertisseurs 
d’impulsions pour améliorer le balayage des gaz 
brûlés au moyen d’air frais ou pour diminuer le 
travail que doivent effectuer les pistons pour assurer 
l'évacuation de ces gaz. 

Le nombre des moteurs suralimentés, qui ont été 
munis de convertisseurs d’impulsions, s’est fortement 
accra: ces dernières années. Il s’agit presque exclu- 
sivement de moteurs à quatre temps, à huit ou seize 
cylindres, parfois quatre. Ces nombres de cylindres 
se prêtent en effet particulièrement bien à l’exé- 
cution de convertisseurs d’impulsions simples et peu 
encombrants (fig. 1). Dans la plupart des cas, on 


de pression relevées sur divers moteurs, dans différentes 
conditions de marche, permettent de se rendre compte de 
l’effet de ces dispositifs qui donnent d’excellents résultats 





1 Traduction directe de expression anglaise « pulse-conver- 
ter » introduite par R. BIRMANN. 


e Fig. 1. — Exemple d’un convertisseur d’impulsions 





Exécution en fonte. 








| ee 
Dy. el | {| A = Le coude de la conduite d’échappement du cylindre voisin 
| = ae Ss Str aboutit directement dans la partie convergente du convertisseur. 
m el ee, | | | | Le soufflet sert en même temps de tube mélangeur et d’élément 
i Zur H l — — {il i | EE permettant les dilatations. 
| UI ae ie. re Le convertisseur peut naturellement être aussi exécuté en 
D WU construction soudée. 
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obtient des caractéristiques du moteur plus favora- 
bles qu’avec les procédés de suralimentation appliqués 
antérieurement et il est souvent possible, comme on 
peut se contenter de sections de passage plus faibles 
dans la turbine, d’utiliser un groupe plus petit. 

Le convertisseur d’impulsions, dans la forme 
mise au point principalement par les Sociétés Sulzer 
et Brown Boveri, représente un dispositif complé- 
mentaire précieux qui a permis de perfectionner les 
procédés usuels de suralimentation des moteurs a 
quatre temps que l’on connaissait, mais qui ne peut, 
ni ne doit les remplacer complètement. 


La mise au point du convertisseur 
d’impulsions 


Les premières études relatives à la conception et à 
la réalisation de convertisseurs d’impulsions pour 
diesels suralimentés ont été publiées par R. Birmann 
dès 1954 [3, 4, 5]?. Il s'agissait alors de divers dis- 
positifs, très différents les uns des autres, dont plu- 
sieurs étaient assez compliqués, mais qui étaient tous 
fondés sur le même principe. 

Avec ces dispositifs, on utilisait comme dans le 
procédé de suralimentation par impulsions, plu- 
sieurs conduites d'échappement étroites. Cepen- 
dant, celles-ci n’aboutissaient pas à plusieurs entrées 
séparées de la turbine, mais convergeaient vers le 
convertisseur dans lequel l’énergie potentielle des 
bouffées de gaz d’échappement était tout d’abord 
transformée en énergie cinétique. Les gaz provenant 
des différents cylindres se mélangent en prenant une 
grande vitesse sous une faible pression. Comme dans 
un éjecteur, il se produit, au cours de ce mélange, 
des échanges entre les quantités de mouvement des 
divers écoulements pulsatoires de gaz qui jouent 
alternativement le rôle de gaz entraînant et de gaz 
entrainé. Plus le nombre des cylindres reliés au conver- 
tisseur est grand, meilleure est la constance de la 
pression et dela vitesse du mélange de gaz. Le 
courant gazeux passe alors dans un diffuseur où 
l’énergie cinétique est de nouveau transformée en 
énergie potentielle et il aboutit à une entrée unique 
de la turbine. La pression à l’entrée de la turbine est 
à peu près constante et légèrement supérieure à la 
pression moyenne des gaz dans les conduites d’échap- 
pement. Selon l’idée de Birmann, cette différence de 
pression représente le gain que permet d’obtenir le 
convertisseur d’impulsions par rapport au procédé 
de suralimentation à pression constante sans conver- 
tisseur. D’autre part, le rendement de la turbine est 
meilleur ou avec le procédé par impulsions. Les tra- 


2 Nombres entre crochets, voir la bibliographie, p. 428. 
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vaux de Birmann incitèrent notre Société a entre- 
prendre dès 1965 une étude théorique des diverses 
formes que l’on pouvait donner au convertisseur d’im- 
pulsions. Toutefois, le calcul d'un éjecteur à régime 
pulsatoire ne pouvait se faire que moyennant des 
hypothèses qui simplifiaient beaucoup les données 
du problème. Malgré cela, on a obtenu d’im- 
portantes indications qui se révélèrent exactes lors 
d'essais exécutés ultérieurement sur des moteurs. C’est 
ainsi que lon put constater que les transformations 
d'énergie dans le convertisseur étaient accompagnées 
de pertes importantes. Dès l’instant où la turbine est 
alimentée sans interruptions sur toute sa périphérie, 
on a avantage à utiliser les bouffées de gaz d’échappe- 
ment directement dans la turbine et à transformer une 
quantité d'énergie potentielle aussi faible que possible 
en énergie cinétique dans le convertisseur d’impulsions. 
Si l’on prend soin de ne raccorder à un même con- 
vertisseur que des cylindres pour lesquels les inter- 
valles entre les instants d'allumage et les durées de 
parcours des ondes de pression dans les conduites 
d’échappement ont des valeurs appropriées, il est pos- 
sible de simplifier le convertisseur et de lui donner la 
forme d’une culotte. On réalise ainsi, pour les moteurs 
a +, 8 et 16 cylindres, un procédé de suralimentation 
qui, en substance, a les propriétés idéales du procédé 
par impulsions appliqué aux moteurs a 6 ou 12 
cylindres. 

Si l’on choisit convenablement les sections de 
passage des conduites d'échappement, des tuyères du 


3 Une méthode de calcul semblable et améliorée a été mise 
au point par H. ZELLER et vérifiée par des essais [11 et 12]. 
D’autres résultats d’essais ont été publiés par F. Nacao [6]. 
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Fig. 2. — Proposition de disposition des conduites d'échappement 
d'un diesel à quatre temps comprenant dix cylindres en V 


l à 10: numéros des cylindres 
I à IV: numéros des entrées séparées de la turbine 


Cette disposition convient par exemple pour l’ordre des allu- 





mages 1-6-2-7-4-9-5-10-3-8 et un angle d'ouverture du V 
de 45 à 60 degrés. 
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Fig. 3. — Courbes montrant l’in- 

fluence de la vitesse de rotation du 

moteur et de la longueur de la con- 

duite d'échappement sur la pression 
des gaz d’échappement 


a: pression d’alimentation 
b: pression a l’échappement 


d 





=) Indices: 


2: vitesse nominale du moteur 
1: 80% de la vitesse nominale 


1 à 8: numéros des cylindres 
En haut, cylindre n° 6 
En bas, cylindre n° 8 


| gy = angle de rotation du vilebrequin 
Point mort inférieur à 180 et 540° 
Point mort supérieur à 0 et 360° 


D échappement ouvert 
CL] soupape d’admission ouverte 


540 EEEL G] à 





convertisseur d’impulsions, du tube mélangeur et de 
la turbine, celle-ci pouvant être considérée comme 
une tuyère, on peut obtenir les conditions suivantes. 
Une onde de pression, liée à une bouffée de gaz 
d'échappement, qui se déplace dans une conduite 
étroite et un convertisseur d’impulsions, produit à 
l'entrée de la turbine une augmentation passagère 
de pression analogue à celle qui apparaît dans le 
procédé normal par impulsions. Cette même onde 
de pression se propage aussi dans une autre conduite 
d'échappement raccordée au même convertisseur 
et revient, mais affaiblie et avec un retard corres- 
pondant à sa durée de parcours. Il est ainsi possible 
de raccorder à la même entrée de turbine des cylin- 
dres dont les périodes d’échappement se chevau- 
chent, mais par l’intermédiaire de conduites séparées. 
Afin que les ondes de pression ne doivent pas être 
trop fortement amorties dans le convertisseur 
d’impulsions, la durée de chevauchement des pério- 
des d'échappement ne doit pas être beaucoup plus 
longue que la durée que met l’onde de pression à 
parcourir la distance allant du cylindre en question 
au convertisseur, puis à l’autre cylindre. On ne peut 
donc raccorder qu’un nombre limité de cylindres, 
habituellement quatre, à un convertisseur d’impul- 
sions et à une entrée de turbine. On voit donc que 
l’on s'écarte ainsi très sensiblement des idées de 
Birmann suivant lesquelles on devait raccorder à un 
même convertisseur un nombre aussi élevé que 
possible de cylindres. 

I] s'ensuit que dans les moteurs à 4, 8 et 16 cylin- 
dres, on utilise un convertisseur d’impulsions rac- 


cordé à une entrée de turbine pour chaque groupe 
de quatre cylindres. Les allumages de ces quatre 
cylindres doivent se succéder à des intervalles cor- 
respondant à un angle de rotation de 180° du vile- 
brequin. Les deux cylindres correspondant à un 
angle de 360° débouchent dans une conduite 
d'échappement commune et les deux conduites 
aboutissent au même convertisseur. Les figures 3 à 6 
montrent les variations de pression en différents points 
de moteurs à huit cylindres, pour différents régimes. 
Dans les moteurs à quatre cylindres dont les manetons 
du vilebrequin se trouvent dans deux plans perpendi- 
culaires, les allumages se succèdent à des intervalles 
correspondant à 90, 180 et 270° de rotation. Ces 
moteurs ne permettent pas l’emploi de convertisseurs 
d’impulsions simples. Du reste, ils ne se prêtent pas 
bien a la suralimentation au moyen de turbo- 


Fig. 4 — Variations de la pression dans les différents cylindres 
et coudes d'échappement d’un moteur à huit cylindres avec 
convertisseurs d’impulsions 


a: pression d’alimentation 
b: pression après la soupape d'échappement 
c: pression dans le cylindre 
l à 8: numéros des cylindres 
@ — angle de rotation du vilebrequin 
Point mort inférieur à 180 et 540° 
Point mort supérieur à 0 et 360° 


EE échappement ouvert 
CT soupape d'admission ouverte 


p> 
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Fig. 5. — Variations de la pression des gaz d'échappement à 
vitesse du moteur constante, pour différentes charges, avec 
convertisseurs d’impulsions (indice 1) et avec suralimentation 


par impulsions {indice 2) 


a: pression d'alimentation 
b: pression des gaz après la soupape 
d’échappement du cylindre 8 


Les pourcentages se trouvant dans la figure indiquent la charge 
du moteur à vitesse constante. 


] à 8: 
gm: angle de rotation du vilebrequin 


numéros des cylindres 


Point mort inférieur à 180 et 540° 
Point mort supérieur à 0 et 360° 


BR échappement ouvert 
[ ] soupape d’admission ouverte 
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compresseurs mus par les gaz d'échappement en 
raison de l’irrégularité de l’aspiration d’air. 

Pour les autres nombres de cylindres, il est difficile 
de trouver un groupement approprié des cylindres. 
Il est parfois possible de raccorder une partie des 
cylindres à des convertisseurs et d’appliquer la 
suralimentation par impulsions habituelle pour les 
autres. On peut ainsi éviter au moins une partie des 
pertes qui se produiraient avec l’emploi exclusif de 
la suralimentation par impulsions. La figure 2 montre 
un exemple d’une telle solution. 

Etant donné les nombreuses hypothèses simpli- 
ficatrices qu'il a fallu faire pour que le calcul soit 
possible, il était indispensable que les résultats obtenus 
soient vérifiés par des essais effectués sur des moteurs. 
D’autre part il était nécessaire, pour déterminer la 
forme la plus simple et la moins encombrante, mais 
en même temps la plus favorable du convertisseur, 
de procéder à des modifications systématiques de 
cette forme au cours des essais{. 

Depuis, notre Société a étudié et proposé des 
convertisseurs d’impulsions pour de nombreux 
moteurs de diflérents types. La construction de ces 
convertisseurs est cependant l’affaire des construc- 
teurs des moteurs, car ces appareils constituent une 
partie des conduites d’échappement et peuvent avoir 
pour chaque cas des formes et des dimensions diffé- 
rentes. Une variante typique pour moteurs a 4, 8 et 16 
cylindres est représentée sur la figure 1. Pour que la 
longueur de l’ensemble de la conduite d’échappe- 
ment et du convertisseur soit aussi faible que pos- 
sible, le coude d’échappement du cylindre le plus 
proche de la turbine est introduit directement dans 
la partie convergente du convertisseur. Le soufflet 
sert en méme temps d’élément permettant le libre 
jeu des dilatations et de tube mélangeur. 

I] faut remarquer qu’on est assez limité dans la 
recherche des sections et longueurs les plus favo- 
rables du convertisseur et des conduites d’échappe- 
ment parce que certaines dimensions sont fixées par 
la construction du moteur et du groupe de surali- 
mentation. Mais on a pu heureusement constater 
que même si l’on s’écartait légèrement de la solution 
optimale, on obtenait encore des résultats tout à fait 
satisfaisants. On a pu en particulier vérifier que l’on 
pouvait donner la forme d’un coude à 90° au tube 
mélangeur situé entre le convertisseur et la turbine 
si la disposition du groupe de suralimentation 


Pexigeait (fig. 8 et 9). 


í La Société anonyme Sulzer Frères, à Winterthour, a eu 
Vamabilité de réaliser de 1957 4 1962, avec notre collaboration, 
un long programme d'essais avec ses moteurs sur ses propres 
plates-formes d’essai. Les résultats ont fait l’objet des publi- 
cations [7] et [8]. 
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Résultats d’exploitation obtenus avec des 
diesels suralimentés a quatre temps 


Les expériences faites avec différents genres de 
moteurs a 4, 8 et 16 cylindres ont montré que les 
convertisseurs d’impulsions de la forme simple 
décrite plus haut ont permis d’obtenir d’une manière 
générale des résultats aussi bons ou avec la surali- 
mentation par impulsions appliquée aux moteurs 
à six ou douze cylindres. Comme avec l'emploi de ce 
dernier mode de suralimentation, on se heurte à 
certaines limites dans la construction des convertis- 
seurs d’impulsions en ce qui concerne la longueur 
des conduites d'échappement et la vitesse de rotation 
du moteur. Tandis qu'avec la suralimentation par 
impulsions, il existe des limites supérieures de la 
longueur des conduites d’échappement et de la 
vitesse, ces grandeurs sont limitées vers le bas pour 
ce qui est de l’emploi des convertisseurs d’impulsions. 
Si l’on désigne par L la longueur de la conduite 
d'échappement en mètres, mesurée de la soupape 
aux tuyères de la turbine, par n la vitesse de rotation 
du moteur, en t./min, et par a la célérité moyenne du 
son dans les gaz d'échappement, en m/s, on peut 
utiliser par exemple comme critère simple la gran- 
deur ®,—12 Ln/a, introduite par E. Jenny [2], qui 
représente la durée que mettent les ondes de pression 
pour aller de la soupape d’échappement a la turbine 
et revenir, exprimée en degrés de rotation du vile- 
brequin. La valeur la plus faible de ®, permettant 
l'emploi des convertisseurs d’impulsions est comprise 
entre 40 et 50 °. On entend par là la valeur relative au 
cylindre qui est le plus éloigné de la turbine. Si div 
est inférieur à cette valeur limite, le balayage des gaz 
brülés ne se fait pas correctement. Pour autant que la 
section de passage des soupapes d'échappement soit 
assez grande et que ces soupapes s'ouvrent et se 
referment assez rapidement, il est possible de dr 
minuer la durée pendant laquelle elles restent ouver- 
es. On évite ainsi le retour des gaz brûlés de la 
même manière que dans le cas où les gaz des quatre 
cylindres s'échappent dans un collecteur commun 
kk ae 

Les courbes de la figure 3 montrent l'influence de 
la vitesse du moteur et de ®, sur les variations de la 
pression dans la conduite d’échappement. Il est 
compréhensible que pour les petites valeurs de ®,, 
l’amortissement des impulsions dans le convertisseur 
doit étre plus grand que pour les grandes valeurs. 
C’est pourquoi on diminue alors la section des tuyères 
du convertisseur, par exemple à environ la moitié 
de la section des conduites d'échappement. Pour les 
grandes valeurs de ®,, on a avantage à amortir ces 
impulsions le moins possible. Dans ce cas, les tuyères 
doivent avoir la même section que les conduites. Il 
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Ati: 
Fig. 6. — Variations de la pression d'alimentation (a), de la 
pression des gaz après la soupape d'échappement du cylindre 8(b) 
et de la pression dans ce cylindre (c), pour différentes charges 
du moteur correspondant à la résistance de l hélice 


La vitesse à vide s'élève à environ 25% de la vitesse à pleine 
charge. 
Reste de la légende comme dans la figure 3 


faut cependant veiller à ce que le rapport de la section 
de passage de la turbine à celle d’une des conduites 
d'échappement soit suffisamment élevé et au moins 
égal à 0,5. En effet, si la section de la turbine est trop 
faible, il se produit des réflexions génantes des ondes 
de pression a l’entrée de la turbine. 

La figure 4 montre l’influence des différences de 
longueurs des conduites d'échappement d’un moteur. 
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Fig. 8. — Diesel FIAT à quatre temps, type A 238 SS 


Puissance: 
comme moteur de locomotive: 1500 ch à 1050 t./min 
1350 ch à 1000 t./min 
Ce moteur est équipé d’un groupe Brown Boveri de suralimen- 
tation, type VTR 250, et de convertisseurs d’impulsions. Sans 


comme moteur de navire 


ces derniers. il aurait fallu choisir un groupe VTR 320. 
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Fig. 7. — Diesel à quatre temps de 
la maison Mirrlees-National, type 
8 KSS—Major 


(Vue prise sur la plate-forme d’essai) 
Puissance: 3300 ch a 500 t./min 
Ce moteur est équipé d’un groupe 
Brown Boveri de suralimentation, 
type VTR 400, et de convertisseurs 
d’impulsions. Sans convertisseurs, 
il aurait fallu choisir un groupe 
VTR 500. L’air d’alimentation est 
refroidi par un réfrigérant Brown 
Boveri, type MD 500, non visible 
sur la photo. 


Dans les moteurs avec convertisseurs d’impulsions, 
la pression d’alimentation diminue à faible charge 
plus qu’avec la suralimentation par impulsions. 
Malgré cela, le danger de retour de gaz brûlés dans 
la conduite d'admission et par conséquent d'en: 
crassement de cette conduite et des soupapes d’admis- 
sion est moindre que dans les moteurs sans convertis- 
seurs. Comme les sections de passage de la turbine, 
par entrée de gaz, sont plus grandes, la pression 
dans le cylindre diminue plus rapidement. D’autre 
part, le gaz évacué sous la poussée du piston ren- 
contre une résistance moins grande. La figure 5 
permet de comparer les variations de la pression 
dans la conduite d'échappement d’un moteur avec 
convertisseur d’impulsions et du même moteur avec 
suralimentation par impulsions, pour diverses charges, 
la vitesse étant toujours la méme. Dans le moteur 
avec convertisseur, la diminution plus grande de la 
pression d’alimentation à faible charge peut excep- 
tionnellement influencer les conditions d’écoulement 
dans la chambre de combustion (tourbillon) a tel 
point que le système d’injection doit être réglé autre- 
ment ou avec la suralimentation par impulsions. 

Lorsqu'un moteur entraîne une hélice, la marche 
à faible charge ne présente pas de difficultés, bien que 
la valeur de ®, puisse alors descendre au-dessous de 
la limite de 40 à 50° indiquée plus haut. La figure 6 
montre les variations des pressions dans un cylindre et 
dans une conduite d’échappement, pour diverses va- 
leurs de la charge correspondant à la résistance de 
Vhélice. Ce n’est que dans le cas où la charge du mo- 
teur subit une très forte et rapide augmentation qu'il 
peut se produire un retour des gaz brûlés dans la 
conduite d’admission, lorsque la valeur de ®, tombe 
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Fig. 9. — Diesel à quatre temps de 

la maison Ganz-Mavag, type 16 

VFE 17/24, accouplé à une généra- 

trice électrique alimentant les moteurs 
d’une automotrice 


Puissance: 1000 ch a 1200 t./min 
Ce moteur est équipé d'un groupe 
de suralimentation, type VTR 250, 
et de convertisseurs d’impulsions. 
Sans ces convertisseurs, il aurait fallu 
utiliser un groupe VTR 200 pour 
chaque ligne de cylindres, afin de D ne Ar 
permettre l’emploi des conduites 


d'échappement de faible longueur 
nécessaires pour la suralimentation 
par impulsions. 


au-dessous de la valeur critique. Dans ces condi- 
tions, on constate un fort dégagement de fumée et 
l'accélération du groupe de suralimentation est moins 
rapide qu’avec la suralimentation par impulsions. 
Mais si la valeur de Ø, reste supérieure à la valeur 
critique, la suralimentation avec convertisseur d’1m- 
pulsions est presque équivalente en ce qui concerne 
Paccélération du turbo-compresseur. 

Diminuer la vitesse de rotation du moteur en 
maintenant le couple constant ou la tige de réglage 
de l’injection dans une position fixe constitue d’une 
façon toute générale un problème difficile pour les 
moteurs à haut degré de suralimentation. Si, lors 
d'une diminution de la vitesse, la pression d’ali- 
mentation baisse fortement, les sollicitations ther- 
miques du moteur deviennent trop élevées. Si la 
baisse de cette pression est faible, le point de la 
caractéristique du compresseur correspondant aux 
conditions de fonctionnement s’approche trop de la 
limite de pompage, de sorte que, pour cette raison, 
on ne peut diminuer la vitesse au-dessous d’une cer- 
taine limite. Les expériences faites avec le convertis- 
seur d’impulsions ne sont pas trés nettes a ce point 
de vue. On a constaté, aux faibles vitesses du moteur, 
une diminution de la pression d’alimentation tantét 
plus forte, tant6t moins forte que dans le cas de la 
suralimentation par impulsions. I] est aussi sûre- 
ment important, à ce sujet, que la valeur de Or 
ne descende jamais au-dessous de la valeur cri- 
tique dans tout le domaine des vitesses dans lequel 
le moteur doit fournir son couple normal. Mais il 
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semble bien que d’autres facteurs touchant au moteur 
lui-même jouent un rôle aussi important que le 
mode de suralimentation. 

Une grande partie des moteurs équipés de con- 
vertisseurs d’impulsions sont en service depuis assez 
longtemps, pour des applications diverses (fig. 7 à 9). 
En plus des exemples cités, le convertisseur d’impul- 
sions a été appliqué avec succés a de nombreux 
autres moteurs. À côté des résultats d’essais dont 
nous disposons, nous pouvons donc faire état de 
résultats d’exploitation qui montrent que les con- 
vertisseurs d’impulsions peuvent être utilisés avec 
la plupart des moteurs destinés 4 des applications 
trés diverses telles que la propulsion des navires et 
des locomotives, l’entrainement de génératrices 
électriques de marine ou d'installations terrestres 
fixes, pour autant que les limitations mentionnées 
soient prises en considération. 

On a parfois équipé de convertisseurs d’impulsions 
des moteurs ayant un nombre de cylindres diffé- 
rent de 4, 8 et 16 [8] et d’autres applications sont 
encore à l’étude. Ces nouvelles solutions semblent 
aussi présenter de l'intérêt pour les moteurs a 5, 7, 
10, 14 et 20 cylindres qui se prêtent mal à l’emploi 
de la suralimentation par impulsions. 

Pour les moteurs à 3, 6, 9, 12 et 18 cylindres, le 
procédé de suralimentation par impulsions con- 
vient parfaitement jusqu'aux degrés de suralimen- 
tation les plus élevés que l’on applique aujourd’hui 
ou que l’on envisage pour le proche avenir [10]. 
On n’a donc songé jusqu'ici ni à chercher un 
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nouveau mode de suralimentation, ni à utiliser le 
convertisseur d’impulsions pour ces moteurs. Ce n’est 
que dans certains cas exceptionnels de moteurs très 
rapides que l’on pourrait peut-être trouver, avec des 
convertisseurs d’impulsions, une disposition plus 
favorable des turbo-compresseurs. 


(P. H.) ERWIN MEIER 
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Un programme de calcul relatif au remplacement 
des gaz brûlés dans un diesel suralimenté 


De nombreux problèmes relatifs à la suralimentation des 
diesels peuvent être résolus par des calculs exécutés par pas 
successifs de l'opération de remplacement des gaz brûlés, 
considérée comme un phénomène quasi stationnaire, 
De tels calculs peuvent être effectués rapidement et de 
manière sûre à l’aide d’une calculatrice électronique numé- 
rique. L'auteur, M. Ryti, expose les bases théoriques et 
expérimentales qui ont servi à l’établissement d’un pro- 
gramme simple, de même que les principales questions 
concernant l’utilisation des résultats obtenus. La structure 
du programme est brièvement esquissée et les moyens de 
tenir compte de l’évacuation de la chaleur de la conduite 


d'échappement sont indiqués. 


1. Introduction 


Les méthodes de calcul numérique par pas suc- 
cessifs appliquées à l’analyse des phénomènes se 
passant dans les cylindres des moteurs à combustion 
interne et dans les conduites qui y sont raccordées 
sont devenues depuis quelques années un important 
moyen auxiliaire pour l'étude et le perfectionne- 
ment de ces moteurs et en particulier pour l’examen 
des nombreux problèmes que pose la suralimenta- 
tion. Il est vrai que ces méthodes sont connues depuis 
longtemps. Elles ont été probablement appliquées 
pour la première fois dans un travail de diplôme 
présenté en 1925 par Rühle [1]! à la Technische 
Hochschule de Hanovre à propos du calcul de 
l’évolution de la pression dans la préchambre 
pendant la phase de compression. Mais il ne semble 
pas qu’elles aient été utilisées, à l’époque, comme 
on aurait pu s’y attendre, pour l’étude du remplace- 
ment des gaz brülés et ce n’est que dans les années 
trente qu’on y a songé. À ce sujet, List et Reyl [2] 
mentionnent un travail publié en Chine en 1932 par 
List. Schlaefke [3] a calculé de cette manière 
l’évolution de la vitesse de lair à la soupape d’ad- 
mission et la variation de la pression dans un 
cylindre de moteur à quatre temps pendant la phase 
d'aspiration. De son côté, Zeman [4] a établi en 1938 
une équation différentielle relative à l’évolution de 
la pression pendant la période de balayage d’un 
moteur à deux temps. 


1 Nombres entre crochets, voir la bibliographie, p. 439, 


621.436.052 


Toutefois, exécutés à la main, de tels calculs 
exigeaient beaucoup de temps et, si on se décidait à 
sy attaquer, on ne pouvait en faire qu’un petit 
nombre. Ce n’est qu’avec l'introduction des calcula- 
trices électroniques qu’il devint possible d'effectuer 
la somme considérable des calculs nécessaires pour 
de nombreuses études fondamentales. C’est ainsi 
que Hasselgruber, parmi d'autres, a publié en 1961 
un article remarquable [5] sur Pemploi de ces 
machines pour résoudre de tels problèmes. Les 
communications présentées au congrès tenu a 
Manchester en 1968 sur les «Computers in internal 
combustion engine design» donnent une bonne vue 
d’ensemble sur l’état actuel de cette question (voir 
les articles [6] a [11]). 

La méthode de calcul par pas successifs a acquis 
une importance toute particulière, en ce qui con- 
cerne les moteurs suralimentés, parce qu’elle cons- 
titue le seul moyen de calculer la puissance que peut 
fournir une turbine recevant les bouffées de gaz d’é- 
chappement et le débit d’air dans le procédé de 
suralimentation par impulsions. Il est d’ailleurs 
nécessaire, dans les calculs approximatifs usuels de 
dimensionnement, d'utiliser des facteurs de correc- 
tion, comme ceux qu’a introduits Zinner [12], qui 
sont eux-mêmes déterminés par des calculs effectués 
par pas successifs ou par des essais. 

Depuis quelques années, un programme de calcul 
concernant le remplacement des gaz brûlés dans les 
diesels suralimentés est utilisé par le service d’étude 
des turbo-compresseurs de suralimentation de notre 
Société. On se sert ensuite des résultats ainsi obtenus 
pour conseiller la clientèle et résoudre les pro- 
blémes techniques qui nous sont posés. Il est ainsi 
possible d’éviter de longs et dispendieux essais et il 
suffit généralement d’effectuer un petit nombre 
d'essais dans des conditions déterminées déjà avec 
une assez bonne approximation pour trouver le type 
et la disposition du groupe de suralimentation qui 
convient le mieux au moteur. 

On s’est efforcé, lors de l’établissement de ce pro- 
gramme, de rechercher une solution simple, mais 
devant cependant permettre des possibilités d’ap- 
plication aussi diverses que possible. Nous allons 
indiquer les hypothèses simplificatrices qu’il a fallu 
admettre et les équations utilisées pour l'étude des 
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variations d’état et pour la détermination des 
grandeurs qu’il importait de connaître pour Plex- 
ploitation ultérieure des résultats. La structure du 
programme sera brièvement esquissée et les correc- 
tions nécessaires pour la prise en considération de 
l'évacuation de la chaleur de la conduite des gaz 
d'échappement seront introduites. 


Symboles utilisés: 


GO = fpzd Vz Travail indiqué du piston (le travail 
fourni au piston est positif) 








ar, ay Travail fourni par la turbine et ab- 
sorbé par le compresseur, par unité 
de masse 
B et C Coefficients (alinéa 4.5) 
Co =) 2Ah,7 Vitesse de référence du gaz dans la 
turbine 
Pree H ` ` . t 
Circa Vitesse fictive du gaz à l’orifice d’é- 
SA max chappement 
CrP aal e Ni 
ars EA Dito à l’orifice d’admission 
ruse 
Cr Vitesse moyenne du piston 
Ay 
E 
Ka 
i : : 
(j i KE 
p | 





— 
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Fig. 1. — Diagramme schématique du remplacement des gaz 
brûlés dans un diesel à quatre temps 





Evolution réelle de la pression 
aL a Isentropes 

Travail A; z: 

hachures horizontales: travail positif 

hachures verticales: travail négatif 


Opin, = AV} 


Cp Chalcur massique à pression constante 
Ce 
Cr = 





Vitesse fictive du gaz dans la turbine 


Su 
oe! 


Chaleur massique à volume constant 
Surface du piston 

Section 

Enthalpie massique 

Masse 

Débit-masse 

Vitesse de rotation du moteur 
Pression 

Pression moyenne indiquée 

Pression moyenne indiquée, compte 
non tenu de la partie du diagramme 
relatif au remplacement des gaz 


eae en STE see 
d Gi 


R Constante des gaz 

S Entropie massique, course 

T ‘Température 

u Energie interne massique 

Ur Vitesse circonférentielle au diamètre 
de référence de la turbine 

HA Capacité de la conduite d’échappe- 
ment 

V, Volume de la chambre de compres- 
sion 

V, Cylindrée 


x=m,/(mg+tm,) Teneur en gaz de combustion: 
rapport de la masse des gaz de com- 
bustion stæchiométrique à celle du 
mélange de ces gaz et de l’air 


Zz Nombre de cylindres du moteur 
_ fg _ nV RT, 
fi, SE 
a = m*/(m*-+m,) Degré de pureté du mélange d’air 
et de gaz résiduels 
A...) 101.0 plWittérence 
Op, rz A; Ob, Voir fig. 1 


Coefficient de débit 


E Rapport de compression 

nm Rendement 

x = Cal, Rapport des chaleurs massiques 

dE Quantité d’air totale rapportée a la 


masse volumique de Pair dans le 
collecteur et à la cylindrée (voir 


chap. 4) 

A; Rendement volumétrique 

À, Degré de balayage 

À Rapport du débit d’air total au débit 
théoriquement nécessaire 

d Rapport du rayon de la manivelle a 
la longueur de la bielle | 

IT Rapport de pression 

o Masse volumique 

TA Voir chapitre 6 

PK Angle de rotation du vilebrequin. Le 


zéro correspond au point mort supé- 


AOÛT 1968 REVUE BROWN BOVERI 431 
rieur au voisinage duquel se produit Cé Hypothèses simplificatrices 
l’allumage 

Ym Fonction de debit La durée du calcul et la capacité nécessaire de la 

Les symboles surmontés d’un trait sont des valeurs mémoire de la calculatrice dépendent beaucoup de 
moyennes. l'importance des hypothèses simplificatrices admises. 
La réponse à la question de savoir quelles simplifi- 

Signification des indices cations peuvent encore être considérées comme 

A Orifice d’échappemen admissibles peut étre trés différente suivant le pro- 

A Conduite d'échappement blème qui se pose. On a heureusement pu constater 

a Fluide sortant que de nombreux problèmes relatifs à la suralimen- 

ac Etat avant compression (fig. 1) tation peuvent étre résolus par le seul calcul du 

B Combustible remplacement des gaz brülés considéré comme un 

d Orifice d’admission phénoméne quasi stationnaire, les valeurs initiales 

e Fluide entrant et finales des grandeurs d’état étant liées soit a 

eff Effectif l’aide des hypothèses faites sur l’évolution du cycle 

ex Etat après détente (fig. 1) diesel, soit en recourant aussi à un calcul par pas 

g Géométrique successifs. 

G Gaz de combustion stcechiométrique L'expression «quasi stationnaire » signifie ici qu'à 

1 Indiqué chaque phase du calcul, la pression est supposée 

K Piston, réfrigérant, vilebrequin partout la même à l’intérieur du cylindre, d'une 

L Air part, et de la conduite d’échappement, d’autre part, 

R Réservoir d’air d'alimentation c’est-à-dire que les pressions ne varient qu’en fonction 

r Gaz résiduel du temps, et que, de plus, les débits-masses a travers 

5 Isentropique les orifices de commande satisfont à chaque instant 

T Turbine à équation du débit stationnaire. La première de 

H Compresseur, soupape ces hypothéses correspond au cas limite de conduites 

Z Dans le cylindre dont la longueur est réduite a l’extréme. Des compa- 

o Début du calcul, état avant étrangle- raisons entre les résultats de calculs et de mesures 
ment ont montré que le programme dont il est question 

o) Fin du calcul, état après étrangle- donne des résultats utilisables non seulement pour 
ment des études fondamentales, mais aussi pour des 

0 Etat de référence, état ambiant moteurs réels avec conduites d’échappement ne 

] Ouvre dépassant pas une certa.ne longueur. La figure 2 

2 Ferme montrant les variations calculées et mesurées des 

; pressions dans un cylindre et dans la conduite 

Autres signes d’échappement d’un moteur a quatre temps avec 

Ventilation (al. 4.5), avec évacuation haut degré de suralimentation permet une telle 
de chaleur (chap. 6) comparaison. On constate que le calcul a donné une 

* Air pur image très satisfaisante du phénomène d’échappe- 


Fig. 2. — Evolutions calculées et 
mesurées de la pression dans le 
cylindre et dans la conduite d’échap- 
pement d'un diesel à quatre temps 





fortement suralimenté Fre EN 
a | (MA 


BROWN @OVERI faye! 





Conduite d’échappement et 





conduite d’admission Point mort inférieur GEE soupape d'échappement 
—---— Cylindre pour mr 100 et oR or) ouverte 
Trait fort: mesures Point mort supérieur El soupape d’admission ouverte 


Trait fin: calculs pour px = 360° 
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ment. Quant à la différence que l’on peut relever 
pendant la période d’admission, elle est sans doute 
due à une évaluation trop optimiste du coefficient 
de débit de la soupape d’admission. Cette concordance 
justifie donc l’hypothèse de la nature quasi station- 
naire des phénomènes, comme naturellement les 
autres simplifications admises que nous allons encore 
brièvement indiquer. 

L’équation d’état thermique p = o RT d'un gaz 
parfait traduit avec une bonne approximation le com- 
portement de l’air et du gaz de combustion dans le 
domaine intéressant pour le processus de remplace- 
ment des gaz brilés, compte tenu du lien existant 
entre la température et la chaleur massique. 

L’erreur résultant du fait que l’on néglige les trans- 
ferts de chaleur peut être compensée à l’aide de 
facteurs de correction. List et Reyl [2] ont montré 
que l’on peut tenir compte de l’échauffement que 
subit l’air pendant la période d’admission en intro- 
duisant un «coefficient d’échauflement». Une 
correction semblable peut se faire en ce qui concerne 
les pertes de chaleur dans le coude de la conduite 
d'échappement et dans le carter d’entrée de la 
turbine (voir chap. 6). 

On connaît assez peu de chose sur le processus de 
balayage des moteurs à quatre temps. Mais comme 
le balayage ne représente qu’une petite partie de 
l'opération du remplacement des gaz brûlés, le 
résultat final ne serait pas très différent si l’on en 
connaissait davantage. L’hypothése du mélange 
complet de l’air et des gaz paraît tout à fait ad- 
missible. On a pu constater que cette hypothèse, 
même pour les moteurs à deux temps avec balayage 
transversal, permet d’obtenir des résultats que l’on 
peut utiliser jusqu’à un certain point bien qu’elle soit 
assez éloignée de la réalité. Ainsi, le programme 
établi à proprement parler pour les moteurs à 
quatre temps peut être utilisé aussi, sans modifica- 
tion, pour les calculs de moteurs à deux temps. 

L'emploi, pour les soupapes, de coefficients de 
débit empiriques constitue également une simplifica- 
tion. Les mesures ont montré que les valeurs de ces 
coefficients, pour de grandes ouvertures de sou- 
papes, ne dépendent pratiquement pas du rapport 
des pressions régnant en amont et en aval de ces 
soupapes. Pour de petites ouvertures de soupapes, 
c’est-à-dire pour des débits faibles, l'influence des 
coefficients sur le résultat final n’est pas très grande 
et il n’est pas nécessaire d’en tenir compte. De plus, 
on a admis que l'énergie cinétique était complète- 
ment dissipée par turbulence après les organes de 
commande et l’on a négligé le frottement contre les 
parois. 

Les simplifications admises ont une conséquence 
capitale: les calculs sont indépendants de la 
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grandeur du moteur et du niveau absolu de la 
pression. Cet avantage est particulièrement impor- 
tant pour les recherches fondamentales. Les résultats 
d’un calcul peuvent par exemple étre utilisés aussi 
bien pour un moteur a haut degré de suralimentation 
installé au niveau de la mer que pour un moteur 
moins fortement suralimenté installé à une grande 
altitude. 

Il faut cependant remarquer expressément que 
malgré la concordance obtenue dans de nombreux 
cas entre les résultats de calculs et la réalité, le 
domaine des problèmes que l’on peut se poser est 
limité par les hypothèses simplificatrices admises, 
et surtout par celle qui consiste à considérer le 
phénomène comme quasi stationnaire. Lors de 
l'application du programme, et il en est de même 
pour tous les programmes de calcul, il ne faut jamais 
perdre de vue les conséquences pouvant découler 
des hypothèses faites, sinon les calculs peuvent 
conduire à des conclusions tout à fait erronées. 
D’importants phénomènes, surtout dans les moteurs 
à quatre temps munis de longues conduites d’échap- 
pement, ne peuvent s'expliquer que si l’on tient 
compte des effets des ondes de pression pouvant 
apparaître dans ces conduites, ce qui entraîne une 
sensible augmentation du volume de calculs que 
l’on est bon gré mal gré obligé d'effectuer. Judi- 
cieusement choisis et menés, différents calculs 
peuvent parfois se compléter. 

Il ne faut généralement pas considérer les résultats 
de calculs comme des valeurs absolues, mais plutôt 
comme des valeurs relatives permettant des com- 
paraisons. Le fait que des améliorations prévues par 
le calcul se trouvent confirmées sans exception lors 
des essais effectués sur les moteurs est beaucoup plus 
important qu’une concordance quantitative des 
résultats de calculs et de mesures. 


3. Les changements d’état en fonction de 
la rotation du vilebrequin 


Des équations différentielles concernant l’évolu- 
tion de la pression et de la température dans un 
cylindre ont été établies par divers auteurs et on 
peut en trouver, par exemple, dans les publica- 
tions [2, 5, 8, 13]. 

Les équations de base sont: 
équation d’état thermique 


LAN 


masse de gaz dans le cylindre 





RATS GAR 


mz = ozVz (3.2) 
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conservation de la masse 


dmz = dm, — dm, (3.3) 


équation de l’énergie (premier principe de la thermo- 
dynamique) 


d (Mzuz) = i dm, — h, dm, 7 dV, KE? 


Les masses élémentaires entrant dans le cylindre 
et en sortant, selon les équations (3.3) et (3.4) sont 
toujours positives. Quant aux masses élémentaires 
qui s'écoulent a travers les orifices d'admission et 


d'échappement, il faut leur affecter les signes 
suivants: 
admission: entrée + 
refoulement — 
échappement: sortie + 
rentrée — 


Cette convention permet d’utiliser directement 
les équations (3.3) et (3.4) pour déterminer les débits 
aux orifices d’admission et d'échappement. II suffit 
de remplacer les indices e et a respectivement par 
E et À. En ce qui concerne les enthalpies, il faut 
prendre les valeurs correspondant à l’état du fluide 
situé du côté où la pression est la plus élevée, soit en 
amont de l’orifice considéré. 

On peut donc écrire, à l’aide de (3.3) et (3.4) 


l 
duz = n is dmg — (ha — uz) dm, — pad | 
(3.5) 


L'énergie interne du contenu du cylindre est une 
fonction de la température et de la composition du 
gaz. La grandeur que nous avons choisie comme 
mesure de cette composition est le degré instantané 
de pureté 


az = m3/mz = m3 (m% + m,z) (3.6) 
La composition des gaz résiduels est déterminée par 
le rapport 2, du débit d’air total au débit théorique- 


ment nécessaire, rapport qui reste constant dans un 
calcul. On peut donc écrire 


uz = agu* (Tz) + (1—az)u,(Tz) (8.7) 


et 
duz = ¢,zdTz + (už — u,z) daz (3.8) 


La variation du degré de pureté daz dépend des 
compositions des masses élémentaires de fluide 
passant par les orifices de commande. Ces composi- 
tions peuvent être caractérisées, de la même manière 
que pour (3.7), par les degrés de pureté 


ar dm*/dmr 


(3.9) 
(3.10) 


Tenant compte de la relation générale (3.3), de cette 
même relation appliquée à l’air pur contenu dans le 
cylindre 


44 = dm’, (dm, 
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(3.11) 


ainsi que des definitions (3.6), (3.9) et (3.10), on peut 
écrire 


++ ON ke o % 
dm; = dm% — dm} 


l 
daz = SR (ae Les Az) donc Se (a4 eg a7) d (3-12) 


La variation de la température à l’intérieur du 
cylindre, compte tenu de (3.5), (3.8) et (3.12), est 
alors donnée par la relation 


l 
Mz zZ 
= H — &A uz OR (1 2 Oa) el dma - pzaVz) 
(3.13) 


dT, = 





UE GEUZ — EK wz] dmg — 


Les équations (3.12) et (3.13) venant s’adjoindre 
aux équations (3.1), (3.2) et (3.3) constituent les 
équations cherchées. La variation de pression sera 
trouvée à l’aide d’une équation obtenue par diffé- 
rentiation de (3.1) 

Il est possible de trouver des solutions bien définies 
de l’équation (3.12). Lorsque le balayage est positif, 
on a &, = 1 et x4 = az, de sorte que l’équation se 


réduit a 


done 





daz = (1 — az) S 
Z 


On obtient ensuite, par intégration, l'expression 
connue 


dmg 
OF 


&z = l — e 


Lorsque le fluide ressort du cylindre par l’orifice 
d’admission, on age = az. Si le gaz résiduel qui est 
ressorti rentre à nouveau dans le cylindre, on peut 
admettre qu’il est repoussé sans se mélanger à Pair 
pur dans la conduite d'admission. Au début de la 
période de balayage, on a donc az = 0 aussi long- 
temps que {dmg < 0. Enfin, lors d’un retour de gaz 
par l’orifice d’échappement, on a «4 = «4; l’équa- 
tion (3.12) doit être intégrée par pas successifs, 

Les équations établies pour le cylindre sont natu- 
rellement aussi valables, mais avec les indices À et T 
au lieu de E et À, pour la conduite d'échappement 
considérée dans son ensemble comme une capacité. 
Cependant, comme cette capacité ne change pas, 
il faut poser dV, = 0. 

Des équations analogues peuvent en outre étre 
établies par exemple pour les conduites d’aspiration 
séparées de la conduite d’air comprimé par des 
vannes papillon (moteur a gaz) et pour la chambre 
dar située sous la face inférieure du piston des 
moteurs a deux temps. 
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Les masses élémentaires dmg, dm, et dmy sont 
déterminées à partir de l’équation connue de l’écoule- 
ment 


dm a get Rem Wm At 


| RT. 


J 


(a~ —H SH (3.14) 





dans 


2% 
laquelle Ym = | pt QT 











l x 
pour H = Dale = TI radal E ( E ja 
et 

Vm = Yin max 
pour 
Ph > echt: 


Il est opportun d'mtrodure quelques grandeurs 
de référence, à savoir la cylindrée V,, la surface du 
piston Fy et la vitesse moyenne cg = 2 ns. On a alors 


the CM =e: Wm 


= =" : — 3,15 
V, do o Eeër BT, ) 


(Il est usuel d’exprimer l’angle de rotation du vile- 
brequin en degrés. On peut donc écrire 180° à la 
place de x.) 

Les sections de passage du fluide sont données par 
l'expression 


Ja = of, 


Comme nous l’avons déjà dit, on peut admettre, 
pour les soupapes, que le coefficient « ne dépend 
que de la levée et non du rapport des pressions. 
Quant au coefficient de débit de la turbine, en 
revanche, 1l dépend beaucoup du rapport des pres- 
sions amont et aval, de méme que du rapport des 
vitesses #r/c,. Pour représenter la caractéristique de 
la turbine, il a paru opportun d’utiliser un polynôme 
d’approximation. Une discussion détaillée de cette 
question a été donnée dans la publication [10]. 

La valeur instantanée de la cylindrée et sa dérivée 
par rapport à l’angle de rotation du vilebrequin sont 
données par les équations connues 





Vz l 
ahh T 2 
l l a 
+ — 1 — cospe + SD II = AE sink 9) | 
Z Ap 
re || E ie | 
Vidgx 2 ` Vi — 1 nee | 


Intégration des équations différentielles 


Parmi les nombreux procédés décrits dans la 
littérature technique (voir par exemple [14]) et 
destinés à la résolution numérique de systèmes 
d'équations différentielles simultanées ordinaires 
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dont on connait les valeurs initiales, celui qui, dés 
Pabord, nous a paru le mieux approprié est le pro- 
cédé classique de Runge-Kutta qui utilise les 
dérivées de la fonction jusqu’au quatrième ordre. 
Cependant, lors de l’application du programme, 
nous avons dù constater que, en raison des écarts des 
résultats de calcul, il était nécessaire de choisir un 
pas si faible (1 a 2° de rotation du vilebrequin) que 
ce procédé ne pouvait pratiquement pas fournir des 
résultats plus exacts que le procédé utilisant les déri- 
vées première et seconde. A ce sujet, les deux mé- 
thodes se sont révélées à peu près égales. Les dis- 
persions n’apparaissaient que dans le domaine des 
faibles valeurs du rapport des pressions. La phase la 
plus sensible est la période de balayage dans les 
moteurs a quatre temps (faible volume du cylindre, 
faible vitesse du piston, fortes sections de passage des 
soupapes). Il semble bien que l'apparition de ces 
écarts est liée au fait que la dérivée dy,,/d/I de la 
fonction (3.14) tend vers l’infini lorsque le rapport 
des pressions JI tend vers l’unité. Au moment ot le 
sens de écoulement s’inverse, la dérivée seconde de 
la fonction d’état présente donc déja une discon- 
tinuité. Finalement, pour que la durée de calcul soit 
aussi brève que possible, nous avons choisi la mé- 
thode susmentionnée plus simple, à laquelle nous 
avons adjoint un système de contrôle automatique 
de la grandeur du pas. 


4, Utilisation des résultats du calcul 
pour les cas pratiques 


La connaissance générale de l’évolution de la 
pression et de la température permet tout au plus 
une appréciation qualitative des résultats d’un calcul. 
C’est pourquoi l’on a attaché une très grande im- 
portance à l’interprétation des résultats, c’est-à-dire 
à la détermination des grandeurs en jeu dans l’opé- 
ration du remplacement des gaz brûlés. 

Les plus importantes de ces grandeurs sont: 


4.1. La quantité d’ air totale 
E2 
i 


Res dm; 
Vr OR 
El 


4,2. La quantité d'or pour le balayage 
Cette grandeur auxiliaire est nécessaire pour la 


détermination de la masse d’air de balayage sortant 
du cylindre et du degré de pureté du mélange. C’est 
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le fait que les deux conditions f dmg > 0 et dm, > 0 
sont simultanément satisfaites qui définit le domaine 
d'intégration concernant le balayage. 


4.3. Le rendement volumétrique 
KE N ar. 
Ay = MZ eal Viôr 
Cette grandeur est déterminée à partir de la rela- 
tion men = Dim La masse d’air de ba- 
layage mi, autrement dit la masse d’ai: pur qui sort 


du cylindre par la soupape d'échappement pendant 
la période de balayage est déduite de la relation 


dm, = azdm, = (1 —e4z) dm, 


l x] 
ae Me —e z) dm. 


Dans le calcul, il faut naturellement prendre pour 
chaque pas successif d'intégration la valeur corres- 
pondante de la quantité d’air de balayage Az. 


Nous avons donc 





Ay tA 


4.4, Le degré de balayage 


Il est donné par la relation 


27 V, OR ` 
= SÉ fg eg KC ee of 
MZE? MZE 9 


% 
MZE: 
À. Le E 


Quant au rapport du débit d’air total au débit 
théoriquement nécessaire À, pour une quantité 
donnée de combustible, il peut être calculé à l’aide 
des grandeurs A, et A, (voir [5]). 


4.5. L énergie en jeu dans la turbine 


La valeur moyenne de la différence isentropique 
d’enthalpie entre l’entrée et la sortie de la turbine 
est donnée par l’expression 


Ga Ah, dm 
Nh, = J a 


f fdmr 


et le travail réel de la turbine est égal a 
f Mr Akrdmr 
ap = —- e 
farmer 


Dans ces relations, l’intégrale s'étend naturellement 
à la durée d’une période des phénomènes qui se 
passent dans la conduite d'échappement. 

Le rendement moyen de la turbine est égal à 





en <i ar Ar 


Pertes par admission partielle de la turbine 


La détermination des pertes dues aux discon- 
tinuités de l’écoulement des gaz dans les canaux 
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limités par les aubes de la turbine et aux change- 
ments de section qui se produisent aux extrémités 
des secteurs des tuyères parcourues par les gaz [15] 
ne parait pas pouvoir se faire de manière sûre par 
pas successifs. Dans l’état actuel de nos connaissances, 
il n’est possible de tenir compte de ces pertes, qui, 
il est vrai, sont partiellement compensées par une 
diminution des pertes dans la bâche de sortie, que 
par une réduction globale estimée du rendement de 
la turbine. 

Quant aux pertes de ventilation, il fut décidé de 
les déterminer par pas successifs. Il existe malheu- 
reusement peu de résultats d’essais à ce sujet. Les 
mesures rapportées dans l’article [15] n’ont été 
effectuées qu’en l’absence d’écoulement, c’est-à-dire 
dans le cas où l’on n'avait affaire qu’à ces pertes 
Liza =). Pour le domaine où ca Æ 0 et ,7 < 0, 
nous avons établi une fonction d’interpolation 
simple. 

Dans le cas d'absence d'admission (désignée par 
l'accent ‘), la puissance négative de la turbine est 
donnée par l’expression 


Pai 


ou f désigne la section d’un segment de tuyères. 

Pour le domaine intermédiaire où 7,7 < 0 et 
Gaz 0, nous donnons au coefficient de pertes C la 
forme d’une fonction de ur/cọ devant avoir les 
propriétés suivantes: 


1° C doit etre nul lorsque n.r- 0; 


2° la dérivée de la puissance de la turbine par 
rapport a #7/c, doit être continue lorsque Ma =Q; 


3° la limite de C (ur/c) doit être égale à C” lorsque 
ur/c, tend vers linfini. 


La fonction la plus simple qui satisfait à ces con- 
ditions est une fonction exponentielle de la forme 


Hr Wo 
C=C’ pe |2-() 1 


dans laquelle u;/cy représente la valeur correspon- 
dant à 7,7 = 0 et où la constante B est déterminée 
par la deuxième de ces conditions. 


4.6. Le travail de remplacement des gaz brûlés 


Il semble que l’on puisse choisir comme mesure 
de ce travail la partie du diagramme ôp, ; de la 
figure 1 correspondant à la pression moyenne indi- 
quée. La surface représentant ce travail est donnée 
par l’évolution de la pression de Al à E2 et par les 
isentropes théoriques allant de ex à Al et de E2 à ac. 
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E 7 Sous-programmes pour: 
Lecture des données - 
k = = Chambre de balayage 


(sous le piston) 


Calcul de constantes Conduite d'admission (papillon) 
souvent utilisées 





Oscillat. de l'air de suraliment. | 










Echappement des gaz 


Impression des valeurs initiales 
de pressions et températures 






Choix de nouvelles 


valeurs initiales 
Pas suivant 






Etage à basse pression 


















(Si on le désire) 


Calcul des dérivées 

dp/d, dT/dy 

pour les cylindres 

et la conduite d'échappement 


Sous-programmes pour : 


intégration 
des équations différentielles 
(pas) 









Les valeursinitiales 
sont-elles correctes”? 
Capacité du cylindre 






Oui Soupapes ou lumières 
Intégr. du débit d'air, du travail 
de remplacement des gaz, etc. 


pour utilisation ultérieure 


| | 


Fonction de débit 





Rendement et coefficient de 
débit de la turbine 


Impression de ¢, p, T Chaleurs massiques et enthalpie | 


pour l'air et les gaz brûlés 





Différence d’enthalpie 


Tous les pas? BROWN BOVERI 141910-1 





Les valeurs initiales 
sont-elles correctes ? 


Oui 
Impression de: 


quantité d'air totale 

rendement volumétrique 

degré de balayage 

| différence moyenne d'enthalpie 
| à la turbine 

rendement moyen 

de la turbine 

travail deremplacement des gaz 
temp.moyenne des gaz d'échap. 














Fig. 3. — Organigramme du programme relatif au 
remplacement des gaz brûlés 
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On obtient 


Al E? dic 
l 
Op; 1 = SCH | f zarz + [ rdv: + f pa avel 
A 
ex Al de 2 


La pression pz, correspond a la variation isentro- 
pique d’état théorique. 


4.7. Température moyenne Tap des gaz d'échappement 


Cette température est déduite de l’expression de 
l’enthalpie moyenne 


D’autre part, le calcul fournit aussi les facteurs de 
correction nécessaires pour les calculs de dimen- 
sionnement qui sont effectués à la main. 


5. Structure du programme, 
conditions supplémentaires 


Les hypothèses simplificatrices que l’on a admises 
ont contribué beaucoup à réduire la durée d’un 
calcul, de sorte qu’on peut se permettre d’effectuer 
un grand nombre de ces calculs. Pour qu’il soit 
possible de trouver une réponse 4 un nombre aussi 
grand que possible de questions dans le domaine de 
validité du programme, nous avons établi toute une 
série de sous-programmes interchangeables auxquels 
on peut faire appel suivant les besoins. Ces sous- 
programmes permettent par exemple d’étudier les 
problèmes suivants: 


évolution de l’état dans la chambre d’air située sous 
le piston des moteurs à deux temps, 


comportement d’un moteur à gaz avec étranglement 
dans le canal d’aspiration de chaque cylindre, 
avec ouverture de décharge en amont de la 
turbine ou avec turbine équipée d’aubes direc- 
trices orientables, 


influence d’oscillations de l’air de suralimentation 
sur le remplacement des gaz, 


` 


analyse harmonique du débit-masse à travers les 
soupapes d’admission ou à travers la turbine 
(détermination de l’excitation d’oscillations dans 
la conduite d’admission ou dans la cheminée 
d’échappement), 

suralimentation a deux étages: bilan énergétique du 


turbo-compresseur a basse pression. 


L’organigramme de la figure 3 monire la structure 
du programme. 

Les valeurs initiales ne sont généralement pas 
connues; elles doivent encore satisfaire a des con- 
ditions supplémentaires. 
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La quantité de gaz contenue dans le cylindre a 
louverture de Vorifice d’échappement doit être 
égale a la quantité présente lors de la fermeture de 
orifice d'admission, augmentée de la quantité de 
combustible injectée, mais diminuée des fuites 
éventuelles. Dans la conduite d’échappement, l’état 
doit être le même au début et à la fin d’une période. 
De plus, la puissance fournie par la turbine doit être 
au moins égale à celle qu’absorbe le compresseur. 
Suivant la manière dont le problème est posé, ou 
bien la section de passage fy, de la turbine est donnée 
et le travail a; fourni par la turbine apparaît comme 
un résultat, ou bien le travail que doit fournir la 
turbine au compresseur est donné et la section de 
passage de la turbine constitue le résultat cherché. 
D'autre part, on peut donner aussi bien ar que fr, 
et l’équilibre énergétique de la turbine doit être 
réalisé par une correction apportée à l’état final ex 
de la détente. Cette dernière manière de faire s’est 
révélée possible avant tout pour les calculs relatifs 
aux conditions de marche à faible charge. On dé- 
termine alors la pression moyenne indiquée corres- 
pondante à partir de l’état ex trouvé en utilisant le 
calcul du cycle diesel simplifié. Les valeurs initiales 
doivent donc être vérifiées après le calcul et corrigées 
autant de fois qu’il sera nécessaire jusqu’à ce qu’on 
obtienne une concordance avec l’exactitude exigée. 
Pour ne pas prolonger par trop la durée du calcul, 
la partie du programme qui n’est pas nécessaire 
pour déterminer les conséquences de la correction 
sera sautée aussi longtemps que les valeurs initiales 
ne sont pas correctes. Ce n’est donc que le dernier 
calcul qui se poursuivra complètement. 


6. Prise en considération approchée des 
pertes de chaleurs de la conduite d’échappe- 
ment et du carter d’entrée de la turbine 


De la même manière que List et Reyl [2] ont 
proposé [introduction d’un «coefficient d’échauffe- 
ment» pour la conduite d'admission, on peut tenir 
compte, de manière approchée, des pertes de 
chaleur de la conduite d'échappement à l’aide d’un 
facteur de correction. Par suite de l’évacuation 
isobare de chaleur, surtout dans les parties refroidies 
par eau, c’est-à-dire dans le coude de sortie du 
cylindre et dans le carter d’entrée de la turbine, 
la température réelle des gaz Tor à l’entrée du 
distributeur est inférieure à celle Ter= Ta que 
donne le calcul ne tenant pas compte de cette 
évacuation de chaleur (fig. 4). 

Posons 

Tor = TR" Tar 


où tg ne doit dépendre que de Tar. 
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Fig. 4. — Evacuation de chaleur de la conduite d'échappement 
dans le diagramme T-s (schématique) 


LE Calcul du remplacement des gaz (sans évacuation de 


chaleur) 





Tracé réel (avec évacuation de chaleur) 


Il faut maintenant que les valeurs d’entrée et de 
sortie corrigées soient déterminées de telle manière 
que les résultats du calcul correspondent à la tempé- 
rature Ter. On peut poser les conditions suivantes: 


1° La caractéristique réelle de la turbine (ay, 7,7) 
doit avoir la même allure que celle qui est admise 
pour le calcul. Il en est ainsi lorsque 


ur 1 UT 
Co Co 


co = V2 Ahr =V 2c, Tarl- Nr) 


Avec la valeur 


on obtient ui dee 


| F; T m | Ti e 











, u 
r ie 
et par conséquent Dea ee 
Ve, 


2° Le débit-masse dans la turbine doit également 
étre égal a 
MT = Mr 
et l’on a donc 








PaT e PaT 
Ar STe Ym = AT ÎTe == Ym 
LU T Pre" 


d'où 


3° L'énergie fournie par la turbine: 
Les différences d’enthalpie isentropique sont liées 
par l’expression 


No 


Ah TK 
et l’on a donc 


ar 1 ar 


Le 
NT TK sT 
et par conséquent, puisque 4,7 = Nsr 
XT 
D tes Je 
TK 


4° La température à la sortie de la turbine est 


J a 
T 
Cp 


On obtient donc 


mf P= ar Se 
€ 
p 


On détermine tout d’abord les valeurs corrigées de 
départ pour le calcul f7,, tr, ar d’après les données 


f f # x eer Ce, H 
Se. Ur, ar Correspondant a la réalité. Après le 


déroulement du programme, les résultats fr, Ar, 
ar, Tat, Tor sont ramenées au cas concret auquel 
on a affaire. A l’aide de ces corrections en soi assez 
grossière, il a été possible d’atteindre une meilleure 
adaptation des calculs à la réalité. 


Remarques finales 


Le programme décrit a été établi pour la calcula- 
trice Siemens 2002 de notre centre de calcul. Il a été 
utilisé pour des cas très divers et a donné des résultats 
utilisables pour l'étude des questions les plus diverses. 
Des exemples d'applications ont été exposés dans les 
publications [10, 16, 17, 18]. Les limites imposées 
aux possibilités d'application par les simplifications 
introduites ne doivent naturellement pas être 
ignorées lors de l’emploi du programme. Il n’est 
évidemment pas possible de résoudre tous les pro- 
blèmes de suralimentation à l’aide d’un programme 
du genre décrit. Le traitement des problèmes dans 
lesquels la transmission de chaleur dans le cylindre, 
les changements pouvant affecter le processus de la 
combustion ou les phénomènes d’ondes de pression 
jouent un rôle important exige bien entendu un 
programme de calcul plus étendu. 
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On a pu constater dans la pratique qu’une utilisa- 
tion judicieuse du programme décrit permet de 
réduire trés notablement le volume des calculs et 
essais nécessaires. 


(ie ET) MATTI RYTI 
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Sur l’état d’avancement des travaux de mise au point 
des machines a ondes de pression destinées a la suralimentation 
des diesels 


L’auteur, A. WunscH, décrit la plate-forme d'essais 
établie par la Société Brown Boveri dans le cadre des 
travaux de mise au point d’une machine à ondes de pression 
destinée à la suralimentation des diesels utilisés pour la 
propulsion de véhicules. Il donne des résultats de mesures 
obtenus avec un moteur équipé d’une telle machine, d’une 
part, et d’un compresseur à entraînement mécanique, 
d'autre part. Ces résultats montrent que la machine à ondes 
de pression permet d’obtenir des diesels un couple élevé aux 
faibles vitesses et un comportement favorable lors de brusques 
variations de régime. 


1. Introduction 


Il y a déjà longtemps que des propositions ont été 
faites pour transmettre une partie de l’énergie con- 
tenue dans un fluide en mouvement à un autre fluide 
d’enthalpie moins élevée, par l’intermédiaire d’ondes 
de pression [1]!. Notre Société a tenté d’appliquer 
cette idée à la construction de l’étage à haute pres- 
sion d’une turbine a gaz [2, 3]. Bien que ce projet ait 
été rendu caduc par les progrès réalisés dans la 
construction des éléments de turbines de conception 
classique qu’il se serait agi de remplacer et que 
l'étude entreprise wait jamais dépassé le stade des 
essais, les travaux exécutés ont permis d'acquérir de 
nombreuses connaissances au sujet des machines à 
ondes de pression. Depuis une dizaine d’années, ces 
connaissances ont été utilisées pour essayer de mettre 
au point une telle machine devant servir à la surali- 
mentation des diesels, car on s’est rendu compte 
qu'elle devrait présenter certains avantages sur les 
dispositifs de suralimentation existants. 

Cette nouvelle étude sur ladite machine dénom- 
mée «Comprex» a été entreprise en collaboration 
avec la maison ITE Circuit Breaker Company [4], 
à Philadelphie, d’une part, et Ecole polytechnique 
fédérale de Zurich [5, 8], d'autre part. Nous ne re- 
viendrons pas ici sur le fonctionnement des machines 
à ondes de pression qui a été longuement décrit dans 


1 Nombres entre crochets. voir la bibliographie, p. 447. 
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diverses publications [4, 6, 7 et 8] auxquelles nous 
renvoyons le lecteur. 

Notre but consistait à mettre au point un dispositif 
simple, sûr et de prix favorable, destiné à la surali- 
mentation des diesels de petite puissance. Ce dis- 
positif devait en particulier satisfaire aux exigences 
des moteurs montés sur véhicules, ce que ne font pas 
toujours si facilement les groupes de suralimentation 
existants, et pouvoir par conséquent étre adjoint aux 
moteurs de camions automobiles, de véhicules sur 
rails, de machines de terrassement, d’engins de 
levage, de méme que de navires de faible tonnage. 
A cet effet, de nombreuses études théoriques et 
expérimentales ont été engagées. Les travaux ex- 
périmentaux décrits dans le présent article ont été 
effectués sur divers types de diesels, ainsi que sur une 
plate-forme d'essais spécialement aménagée pour 
nos recherches sur la suralimentation. 


2. Plate-forme d’essais destinée 
a l’étude du Comprex 


En raison de leur grande précision et du fait 
qu’elles sont indépendantes des moteurs, les mesures 
effectuées en plate-forme sont particulièrement utiles 
pour la recherche de l’origine des pertes et pour 
l'optimisation des phénomènes qui se déroulent dans 
le Comprex. Pour les essais sur moteur, le montage 
de dispositifs de mesure aux points appropriés 
présente toujours des difficultés. Les variations des 
conditions d'écoulement dans les conduites, dues aux 
effets intermittents d'aspiration et d’évacuation des 
cylindres, faussent les mesures et les influences mu- 
tuelles du moteur et du turbo-compresseur rendent 
difficiles l'interprétation de ces mesures. C’est à cause 
de ces inconvénients des essais sur moteurs, qui en 
revanche sont assez simples à effectuer, que nous 
avons monté une plate-forme avec chambre de | 
combustion devant nous permettre de simuler ce 
qui se passe avec un moteur, dans des conditions 
pouvant être choisies à volonté et fixées exactement. 

La figure 1 montre le schéma de cette plate-forme 
sur laquelle on pouvait réaliser les conditions de 
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fonctionnement de moteurs de puissances allant 
jusqu’à 400 ch. La température des gaz et leur dé- 
bit dans le circuit pouvait être ajustés arbitrairement. 

La plus grande partie de l’air aspiré est comprimée 
dans le Comprex et le reste est utilisé comme air de 
balayage pour le refroidissement du rotor et pour 
expulser complètement les gaz restant dans l’étage à 
basse pression du Comprex. Cet air de balayage est 
évacué avec le gaz détendu à travers la conduite de 
gaz à basse pression et la cheminée. L’air comprimé 
passe dans un réfrigérant et dans un compresseur 
Roots. Le rôle du réfrigérant consiste à éviter un 
trop fort échauffement du compresseur servant au 
réglage du débit. Le gaz à haute pression est chauffé 
dans la chambre de combustion au moyen d’huile 
pour diesels. Ce gaz chaud se détend ensuite dans 
le Comprex et est amené dans la cheminée par la 
conduite de gaz à basse pression. Pour obtenir un 
écoulement régulier et des résultats de mesure cor- 
rects, on a pris soin d'insérer dans le circuit, après 
chaque source de perturbation tendant à rendre 
écoulement pulsatoire, des réservoirs tampons et 
de longues conduites de tranquillisation. Les vitesses 
des moteurs à courant continu entraînant le com- 
presseur et le Comprex sont réglables de manière 
parfaitement progressive. 

La figure 2 montre la plate-forme d'essais. 

Le but principal de l’étude consistait à élargir le 
domaine des conditions de marche de la machine à 
ondes de pression dans lequel le rendement est bon 
et les ondes de pression gardent la forme désirée, 
autrement dit à maintenir la succession voulue des 


Fig. 2. — Plate-forme d'essais 


A = conduite d'aspiration d’air 

B = chambre de combustion 

C = Comprex 

D =réservoir tampon 

F = tableau de commande 

H = conduite de gaz à haute pression 

J = dispositif d'allumage 

K =réfrigérant 

L = conduite d’air à haute pression 

M = disposiuf de mesure du débit 

N = conduite de gaz à basse 
pression 

Q = réservoir de combustible 

P = mesure de pression 


Y= silencieux 


+E 
+ 


F'yjnesure de temperature BROWN BOVERI 
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Fig. 1. — Schéma de la plate-forme d'essais du Comprex 


r= Comprex LL = compresseur 
S = silencieux R = moteur 
K = réfrigérant B — chambre de combustion 


A = conduite d'aspiration d'air H = conduite de gaz à haute 


L = conduite d'air à haute pression 
pression N = conduite de gaz à basse 
D = réservoir tampon pression 
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ondes de dépression et de pression pour toutes les 
valeurs de la charge et de la vitesse nécessaires pour 
un moteur de véhicule. On comprend aisément que 
la simple machine à ondes de pression que l’on avait 
projetée au début ne pouvait pas satisfaire à ces 
exigences puisqu'il s’agit d’une machine mettant en 
jeu des phénomènes de résonance et dans laquelle il 
doit y avoir un accord précis entre la durée de par- 
cours des ondes de pression, la vitesse de rotation, 
les dimensions et forme de la machine et son débit. 
De très notables améliorations ont été réalisées sur- 
tout par aménagement de poches dans le stator, 
telles qu’elles sont décrites dans l’article [7], et par 
des mesures qui ont permis de réduire les fuites entre 
la roue cellulaire et le stator. Il est évident que des 
essais de suralimentation exécutés sur des moteurs 
sont mieux à même de donner des indications sur les 
résultats obtenus que les mesures faites en plate- 
forme. C’est pourquoi nous allons décrire une série 
d'essais effectués sur un moteur. 


3. Résultats d’essais effectués sur 
un diesel 


Il y a déjà plusieurs années que notre Société 
collabore avec la Société Saurer, à Arbon (Suisse), 
qui a bien voulu mettre à notre disposition des 
moteurs et le matériel nécessaire pour effectuer des 
essais de suralimentation à l’aide du Comprex. 

Des essais ont notamment été effectués avec un 
moteur de série, à quatre temps, type CT2D, non 
suralimenté, et avec le même moteur équipé soit 
d’un Comprex, soit d’un compresseur a vis, type 
Lysholm, à entraînement mécanique. Il s’agit d'un 
moteur à six cylindres à injection directe, avec 
chambre de combustion à double turbulence 
ménagée dans le piston. L’alésage est de 115 mm, 
la course de 140 mm, ce qui donne une cylindrée de 
8,72 litres. La durée d’ouverture simultanée des 
soupapes d’alimentation et d'échappement n'étant 
que de 10°, il n’y a pratiquement pas de balayage. 
Le domaine des vitesses de fonctionnement à pleine 
charge s'étend de 800 à 2000 t./min et la vitesse à 
vide est d’environ 500 t./min. La puissance qui est 
de 125 ch lorsque le moteur n’est pas suralimenté, 
atteint 170 ch avec compresseur de suralimentation. 

Les figures 3 et 4 montrent les résultats des 
mesures faites avec le moteur suralimenté à l’aide 
du Comprex, d’une part, et à l’aide du compresseur 
volumétrique à entraînement mécanique, d'autre 
part. Durant les essais, la vitesse du compresseur a 
été augmentée, de sorte que la puissance a dépassé 
d'environ 10% la valeur de catalogue. Comme les 
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mesures ont été faites sur le même moteur, avec les 
deux modes de suralimentation appliqués l’un après 
l’autre, sans grande interruption, on peut dire que 
le moteur se trouvait dans le même état. 

Les grandeurs mesurées et qui devaient permettre 
de porter un jugement sur les deux modes de surali- 
mentation ont été la pression moyenne effective, 
la consommation de combustible, la teneur en fumée 
et la température des gaz d'échappement pour diverses 
valeurs de la charge et à toutes les vitesses possibles. 
On a observé d’autre part le comportement du 
moteur au démarrage et au cours de périodes 
d'accélération. 


3.1. Fonctionnement à pleine charge 


La figure 3a sur laquelle ont été tracées les 
courbes de la pression moyenne effective p, en fonc- 
tion de la vitesse du moteur, pour les deux variantes, 
montre que l’on obtient, avec le Comprex aussi bien 
qu'avec le compresseur à entraînement mécanique, 
une courbe du couple moteur extrêmement favorable 
pour les moteurs de véhicules. La puissance dépasse 
d'environ 50% celle du même moteur non surali- 
menté. Lorsque la vitesse diminue, à partir de la 
vitesse maximale, la pression moyenne effective 
augmente d’environ 19%. Le couple atteint sa 
valeur maximale lorsque la vitesse est égale à 57% 
du maximum et la pression p,, à 11,6 kp/cm’. 

Comme cela ressort de la figure 3b, la consomma- 
tion spécifique de combustible b,, pour la même puis- 
sance à pleine charge, est plus faible avec le Gom- 
prex qu’avec le compresseur. La différence en moins 
atteint 10 g/ch-h, soit 5,8%. 

Les mesures de la teneur en fumée des gaz d’e- 
chappement (fig. 3c) illustrent également l'influence 
favorable du Comprex qui améliore sensiblement 
les conditions de combustion. Cette teneur est en 
effet minime dans le domaine des vitesses élevées et 
encore extraordinairement faible aux vitesses infé- 
rieures. 

Si l’on veut jauger ces résultats, il faut tenir 
compte du fait que le moteur utilisé ne correspond 
pas au niveau de développement de la technique 
atteint actuellement. En effet, depuis la date de ces 
essais, des perfectionnements ont été apportés en ce 
qui concerne la combustion et la consommation de 
combustible qui a été diminuée par augmentation 
de la pression moyenne. C’est pourquoi, dans 
examen de ces résultats, il faut considérer moins © 
les valeurs absolues que les valeurs relatives permet- 
tant de comparer les deux modes de suralimen- 
tation. 

Les températures des gaz d’échappement sont 
données par la figure 3d. Bien que ces gaz soient 
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Fig. 3. — Comparaison des résultats de mesures effectuées sur retenus à l’entrée du Comprex, leur température 
un moteur Saurer, type CT2 DLm, avec Comprex (CX) et ne dépasse que de peu celle que l’on a avec le com- 
avec compresseur à entraînement mécanique (L,, ) presseur. En effet, la réduction de la consommation 
spécifique de combustible et des pressions d’allu- 


e. nag = Vitesse de rotation du moteur en t./min A . : . 
E se | mage, de même que l'augmentation de l'excès d’air 


a: pression moyenne effective p, en kp/cm? de combustion en limitent |’élévation. 
b: consommation de combustible b, en g/ch-h Pour que les phénomènes d’ondes de pression dans 
I c: teneur en fumée È des gaz d'échappement, selon Bosch la roue cellulaire du Comprex se déroulent correcte- 
= 5 E k d i "4 Lé A A F 
Ge El EE ment, cette derniére doit étre entrainée par le mo- 
e: vitesse de rotation du Comprex n, en t./mi . 
| Sea age PI ne En Lemp teur. Dans le cas qui nous occupe, le rapport des 
f: pression relative d'alimentation 27 = PL barom : Si : : SE Li 
} PLS > i | vitesses maximale et minimale à pleine charge était 
g: température de Pair d'alimentation ir en “C, avant et après i } BS l > 
ET eeneg de 2,5 et l’on pouvait prévoir un système d'en: 
h: masse volumique de lair d'alimentation or en kg/m? traînement à rapport de multiplication fixe, par 


j: perte de charge totale Ap yp en mm d’eau dans les conduites exemple de simples courroies trapézoïdales. La 
à basse pression du moteur vitesse du Comprex est donnée sur la figure 3e en 
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fonction de la vitesse du moteur. Cette vitesse ne 
dépassant pas 7600 t./min, les paliers du Gomprex 
n’ont pas à supporter des sollicitations extraordi- 
naires et cela ne peut avoir qu’une influence favo- 
rable sur la sécurité de service et la durée de vie de 
la machine. 

Ces très bons résultats ont pu être obtenus parce 
qu’on a réussi à donner au Comprex une caractéris- 
tique appropriée dans tout le domaine des con- 
ditions de fonctionnement, comme en témoignent 
les courbes des figures 3f à 3j. L’allure de la courbe 
de la pression d’alimentation x;,, rapportée a la 
pression barométrique, en fonction de la vitesse du 
moteur avec Comprex est très différente de la 
caractéristique d’un turbo-compresseur mů par les 
gaz d'échappement. Elle se distingue par la faible 
augmentation que subit la pression lorsque la 
vitesse du moteur et le débit croissent. Dans le 
domaine des vitesses élevées, la pression d’alimen- 
tation reste pratiquement constante. Cette particu- 
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Fig. 4a. — Caractéristiques du moteur 
CT 2 DL m avec Comprex 


P, = puissance effective en ch 

bp, = pression moyenne effective en 
kp/cm? 

b, = consommation de combustible 
en g/ch-h 

{4 = température des gaz d’échap- 
pement a la sortie du cylindre 
en © 


ny = vitesse de rotation du 
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larité est d’ailleurs favorable car elle assure une dé- 
croissance du couple du moteur lorsque la vitesse 
augmente et parce qu’une pression d’alimentation 
trop élevée ne ferait qu’augmenter inutilement la 
pression maximale atteinte dans le cylindre au mo- 
ment de la combustion. 

Comme le rendement isentropique de la compres- 
sion qui se produit dans le Comprex reste supérieur a 
70% dans tout le domaine de la pleine charge, 
malgré la chaleur empruntée par l’air d’alimenta- 
tion à la roue cellulaire chaude, la température de 
Pair entrant dans le moteur garde une valeur assez 
basse. 

On a donné dans la figure 3g les températures de 
lair aspiré et de l’air refoulé par la machine de 
suralimentation. De la température et de la pression, 
on a déduit la masse volumique ọ, de l’air d’alimen- 
tation, valeur qui est déterminante pour la sura- 
limentation. Le diagramme de la figure 3h permet 
de constater qu’à ce point de vue le résultat obtenu 
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avec le Comprex est légérement supérieur A celui 
que donne le compresseur. 

Les machines à ondes de pression sont assez sen- 
sibles aux résistances qu’opposent à l’écoulement les 
conduites à basse pression, c’est-à-dire les conduites 
d'aspiration et d'échappement. La figure 3j montre 
cependant qu'il est possible, avec le Comprex, 
d'admettre des pertes de charge assez importantes 
dans ces conduites. Il aurait été tout à fait possible 
d'augmenter ces valeurs pour atteindre celles que 
l’on a avec le moteur équipé d’un compresseur. 
Mais il faut remarquer qu’en raison de l’excès de 
balayage qui se produit dans la partie à basse pres- 
sion du Comprex, les conduites d’aspiration et 
d'échappement doivent avoir une résistance plus 
faible à l’écoulement, afin que l’on obtienne une 
même perte de charge dans le système des conduites 
à basse pression qu’avec le compresseur ne débitant 
que l’air absorbé par le moteur. 

Comme on peut bien se représenter, puisque les 
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gaz d’échappement entrent directement en contact 
avec lair dans le Comprex, qu’il se produit un assez 
fort mélange dans la zone de contact, on a également 
mesuré, a pleine charge, les teneurs en CO, de lair 
aspiré, des gaz d’échappement et de l’air comprimé 
refoulé par le Comprex dans le moteur. On a pu 
déterminer ainsi la quantité de gaz d’échappement 
qui se mélange à l’air d’alimentation. Grâce au fait 
que le balayage est maintenu faible dans la partie 
à haute pression du Comprex et abondant dans la 
partie à basse pression, la proportion volumique des 
gaz d'échappement contenus dans l’air d’alimen- 
tation ne s'élève qu’à une valeur comprise entre 
0,4 et 0,9% dans tout le domaine des vitesses à 
pleine charge, c’est-à-dire qu’elle est négligeable. 


3.2. Fonctionnement à charge partielle 


Nous n'avons donné jusqu'ici que les résultats 
obtenus à pleine charge. La figure 4a prouve que le 
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moteur avec Comprex fonctionne aussi de manière 
entièrement satisfaisante à toutes les charges et 
qu’il n’existe pas de conditions de marche faisant 
apparaître des phénomènes d’instabilité. La marche 
à vide est parfaitement possible à toutes les vitesses. 
A 400 t./min, la marche du moteur reste tout à fait 
tranquille, même quand il est froid. Cela montre 
que d’importants progrès ont été réalisés dans la 
construction du Gomprex. En effet, il était naguère 
nécessaire de prévoir un dispositif qui mettait auto- 
matiquement le Comprex hors circuit aux très 
faibles charges, de sorte que le moteur fonctionnait 
alors comme un moteur non suralimenté. On a pu 
actuellement supprimer ce dispositif, à la condition 
que l’on ait affaire à des conditions usuelles. On a pu 
également renoncer à laisser échapper une partie 
des gaz à haute pression dans l’atmosphère aux 
vitesses les plus élevées, moyen que l’on applique 
souvent avec la suralimentation par turbo-compres- 
seur pour obtenir un moteur présentant une grande 
souplesse. 

La comparaison des consommations de combus- 
tible données par les figures 4a et b montre que la 
supériorité du moteur avec Comprex est encore plus 
marquée à faible charge qu’à pleine charge. Cela 
n’est d’ailleurs pas étonnant, car le compresseur à 
entrainement mécanique absorbe, pour toutes les 
valeurs de la charge du moteur, et même lors de la 
marche à vide, la même puissance qu’à pleine 
charge. Il est vrai qu’une partie de cette puissance 
fournie par la poussée du gaz comprimé agissant sur 
le piston lors du remplacement des gaz brülés est 
récupérée par le moteur, mais les pertes qui accom- 
pagnent ce phénomène se traduisent par une aug- 
mentation de 12 g/ch-h de la consommation de 
combustible, soit 6,5% à trois quarts de charge et 
à la vitesse maximale et même de 17 g/ch-h, soit 
8,4%, à demi-charge. 


3.3. Pouvoir d'accélération du moteur 


Pour qu’on puisse se rendre compte du pouvoir 
d'accélération du moteur équipé d’un Comprex, 
on a ajusté le frein hydraulique de la plate-forme 
d'essais pour qu’il représente la pleine charge à la 
vitesse maximale, puis, le moteur étant déjà chaud, 
on a fait passer brusquement l’injection de combus- 
tible de la valeur correspondant à la marche à vide 
et à 500 t./min a la valeur maximale. La durée 
nécessaire pour que la vitesse passe de 800 à 2000 
t./min à pleine charge a été de 1,4 seconde. Cette 
durée est un peu plus longue que celle de | seconde 
obtenue avec le moteur équipé du compresseur a 
entraînement mécanique, mais elle est de toute 
manière beaucoup plus brève que pour un moteur 


avec turbo-compresseur. 
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La quantité de fumée que produit le moteur avec 
Comprex lors d’une accélération brusque peut être 
considérée comme tolérable. On ne peut d’ailleurs 
pas l’éviter complètement parce que l’énergie plus 
grande que contiennent les gaz d’échappement 
lorsque la puissance augmente doit tout d’abord 
être transmise à la machine à ondes de pression 
avant que celle-ci puisse fournir une pression 
d'alimentation plus élevée. Mais, à cet égard, le 
Comprex présente un grand avantage sur le turbo- 
compresseur, Car sa vitesse n’a pas besoin d’être 
augmentée pour qu’on obtienne une pression plus 
grande; en eflet la pression produite ne dépend pas 
de la vitesse comme avec le turbo-compresseur. 
Cependant, 1l est nécessaire de faire monter tout 
d’abord la pression dans le réservoir dar d’alimen- 
tation, comme avec tous les procédés de suralimenta- 
tion. Les durées nécessaires pour modifier les con- 
ditions de fonctionnement du moteur peuvent 
d’ailleurs être fortement influencées par les dimen- 
sions des conduites et du réservoir d’air d’alimen- 
tation ainsi que du collecteur d’échappement. 


3.4. Le démarrage 


Bien que le moteur avec Comprex démarre à 
l’état froid, par une température ambiante de 20 °C, 
aussi bien que le moteur à aspiration naturelle, 
on a jugé opportun de monter dans le Comprex un 
clapet qui peut fermer la conduite d’air à haute 
pression et une soupape maintenue par un ressort 
s’ouvrant automatiquement sous l'influence de la 
dépression qui se produit dans le réservoir d’air d’a- 
limentation et établit alors une communication 
entre les conduites d’aspiration et de refoulement. 
Le moteur peut alors démarrer comme un moteur 
non suralimenté. Si les conditions de démarrage 
sont rendues difficiles, pour une raison quelconque, 
ce dispositif auxiliaire peut étre nécessaire, car les 
conditions de fonctionnement du Comprex, a la 
faible vitesse donnée par le démarreur et avec la fai- 
ble température des gaz d’échappement, sont alors 
tres différentes des conditions normales. Ce dispositif 
auxiliaire de démarrage n’est d’ailleurs pas plus 
compliqué que le volet d’étranglement utilisé pour 
le démarrage par temps froid des moteurs à essence. 
Dès que la vitesse de marche à vide est atteinte, le 
Comprex peut être remis en service. Lorsque le 
moteur est chaud, le démarrage peut se faire sans 
difficulté sans intervention du clapet de fermeture. 


4, Evolution prévue 


Les résultats de mesures dont nous avons fait état 
montrent de manière convaincante dans quelle 
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mesure on a déjà réussi à satisfaire aux très grandes 
exigences que l’on a à l’égard des dispositifs de sura- 
limentation des diesels destinés à être montés sur 
des véhicules. La machine à ondes de pression dé- 
nommée Comprex réunit les avantages des compres- 
seurs à entraînement mécanique et des turbo- 
compresseurs mus par les gaz d’échappement. Elle 
permet en effet d’obtenir les caractéristiques favo- 
rables des premiers en ce qui concerne le couple et 
le pouvoir d’accélération et celles des seconds en ce 
qui concerne la consommation de combustible. 

La possibilité d'utilisation d’un moteur pour la 
propulsion d’un véhicule est généralement déterminée 
plus par le couple pouvant être développé dans le 
domaine des vitesses inférieures que par la puissance 
maximale. Cette dernière est cependant la grandeur 
qui fixe l’encombrement du moteur. C’est pourquoi 
un dispositif de suralimentation qui permet une 
forte augmentation du couple quand la vitesse 
diminue donne au constructeur de moteurs la 
possibilité de répondre aux conditions posées aussi 
bien à l’aide d’un moteur de plus petite puissance 
maximale qu’à l’aide d’un moteur de plus grande 
puissance qui, aux faibles vitesses, n’a que le couple 
du moteur plus petit. Cette économie réalisée sur 
le poids et le volume du moteur prend une grande 
importance pour la fabrication en grandes séries. 

Les progrès réalisés dans les travaux de mise au 
point du Comprex et l’expérience acquise avec 
plusieurs machines d’essai ont conduit à la construc- 
tion d’un nouveau modèle. La figure 5 montre le 
Comprex Brown Boveri, type CX 180, pouvant 
être monté sur des moteurs de cylindrée allant de 
9 à 15 litres et ayant une puissance, sans suralimen- 
tation, de 180 à 300 ch. Cette machine se distingue 
de celles qui l’ont précédées non seulement par des 
améliorations touchant à l'écoulement des gaz, 
mais aussi par toute une série de mesures qui ont 
permis de réduire sensiblement le bruit qui, dans les 
premières exécutions, était assez gênant, et d’écarter 
ainsi un obstacle qui s’opposait à l’application de 
la suralimentation par machine à ondes de pression. 

Il s’agit maintenant de multiplier les essais de 
fonctionnement sur véhicules routiers. De tels essais 
ont déjà débuté [8], mais il sera encore nécessaire 
d’expérimenter le Comprex sur un grand nombre 
de vehicules et pendant de longues périodes. 


(P.H.) ALFRED WUNSCH 
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Fig. 5. — Comprex Brown Boveri, type CX 180, pour la 
suralimentation de diesels ayant une cylindrée de 9 à 15 litres 
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Etude expérimentale sur l’encrassement 
des compresseurs de suralimentation 


Les impuretés contenues dans l’air aspiré par les com- 
presseurs se déposent sur les parois et provoquent, dans les 
petites machines, une diminution notable de rendement due 
à l’augmentation des pertes par frottement et par décolle- 
ment. L’auteur, G. ScHRopp, montre que le problème de 
l’encrassement ne peut être résolu par des changements de 
forme et que la recherche d’un filtrage efficace de l’air n’est 
pas économique. En revanche, le nettoyage du compresseur 
au moyen d’un liquide injecté dans l’air aspiré donne d’ex- 
cellents résultats. 


La raison des essais 


Les impuretés solides et les particules liquides en 
suspension contenues habituellement dans l’air aspiré 
par un compresseur se déposent sur les parois inté- 
rieures de cette machine où elles forment une couche 
qui généralement augmente les pertes que subit 
l'écoulement sur les surfaces qui le limitent. Ces 
pertes entraînent une diminution de rendement. 
En raison de l’augmentation du rapport de la hau- 
teur des aspérités que forment les impuretés à l’épais- 
seur de la couche limite, la perte est en général 
d'autant plus grande que le compresseur est petit. 
Très souvent, les compresseurs des groupes de surali- 
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mentation aspirent l’air des locaux où sont installées 
les machines, air qui est fortement pollué par des 
vapeurs d’huile et des résidus solides de la combus- 
tion, de sorte que l’encrassement est rapide (fig. 1). 


Les essais 


Pour n’avoir pas a tenir compte des variations du 
degré de pollution de lair aspiré, dont le contrôle 
exige un dispositif très coûteux, on a utilisé pour les 
essais deux compresseurs placés dans un même hall 
de fabrique. L’un d’eux muni d’un diffuseur normal 
de série fonctionnait en permanence dans les mêmes 
conditions et servait de norme de comparaison. 
Pour l’autre, on a fait varier les conditions de fonc- 
tionnement, on a remplacé, au cours des essais, 
certaines parties qui en modifiait la géométrie et l’on 
a essayé divers dispositifs de nettoyage. 

L’air aspiré contenait en moyenne 3,4 mg/m? 
d’impuretés, valeur que l’on a mesurée à l’aide d’un 
filtre capable de retenir 99,98 % des particules ayant 
un diamètre de 0,4 um et plus.. 

Comme l’encrassement est d'autant plus fort que 
le compresseur est petit, nous avons choisi pour 


Fig. 1. — Diffuseur encrassé d’un 
compresseur VTR 160 après 120 
heures de service avec de l’air non 


filtré aspiré dans un hall de fabrique 


Bee 
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Fig. 2.—Compresseur d’un groupe de suralimentation VTR 160 


l'exécution des essais deux groupes du modèle le plus 
petit, a savoir du modéle VTR 160 dont la roue du 
compresseur a un diamètre de 180 mm (fig. 2). 
Pour prouver que la comparaison prévue pouvait 
donner des résultats exacts, il fallut d’abord vérifier 
que les deux compresseurs identiques s’encrassent de 
la même manière et subissent les mêmes variations 
de puissance en fonction du temps. Ce simple exa- 
men a posé des problèmes difficiles, car la moindre 
cause, telle une petite fuite d’huile d’un palier, peut 
fortement influencer le phénomène de l’encrasse- 
ment. Ce n'est qu’en assurant avec le plus grand 
soin la parfaite étanchéité des séparations entre en- 
ceintes contenant de l’huile et passages d’air et en 
choisissant l’emplacement commun des bouches 
d’aspiration des deux compresseurs de telle manière 
que lair se répartisse également que l’on a pu 
obtenir des encrassements presque pareils des deux 
compresseurs équipés des mêmes roues. 


Influence des conditions de 
fonctionnement 


La position du point de fonctionnement sur les 
caractéristiques à vitesse constante (fig. 3) n’a pas 
une influence notable sur l'ampleur et la rapidité de 
la baisse de rendement, bien que le débit d’air et par 
conséquent la vitesse d’écoulement de l’air puissent 
augmenter dans une proportion allant jusqu’à 45 %4. 

En revanche, l'influence de la vitesse de rotation 
est assez grande. La figure 4 montre en effet que, 
suivant la vitesse, la valeur du rendement tend vers 
des limites très différentes. L’encrassement d’un 


compresseur est d'autant plus fort que la vitesse 
périphérique de la roue est basse, et cela malgré la 
valeur plus faible du débit, 
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Fig. 3. — Caractéristiques d’un compresseur V TR 160 propre (o) 
et du même compresseur encrassé (0 ) 


Vitesse périphérique de Ja roue: 283 m/s 
hs = rendement isentropique 
T = rapport de compression 


Va = débit à l'aspiration 
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Fig. 4. — Diminution du rendement d'un compresseur en 
fonction du temps, pour diverses vitesses de rotation 


ns = rendement isentropique 
Uu = rendement isentropique du compresseur propre 
t = heures de service 
l: avec vitesse périphérique de 396 m/s 
avec vitesse périphérique de 330 m/s 


avec vitesse périphérique de 283 m/s 


+ OO ND 


avec vitesse périphérique de 141 m/s 
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Cette apparente contradiction s’explique par le 
mécanisme du dépôt des particules. Comme la 
quantité d’impuretés qui se dépose dans le com- 
presseur, en régime normal, est de l’ordre de gran- 
deur de 1% seulement de la quantité totale des 
impuretés entraînées par lair, elle reste certaine- 
ment assez grande lorsque le débit est faible. Mais 
le risque de formation d’un dépôt durable est d’au- 
tant plus grand que les couches limites sont épaisses, 
c’est-à-dire que le débit d’air et par conséquent sa 
vitesse sont faibles. 


Influence de la forme du diffuseur 


Les premiers résultats d’essais ont montré que 
l’encrassement du diffuseur a une influence sensible- 
ment plus grande sur le rendement du compresseur 
que celui de la roue. Aussi a-t-on monté successive- 
ment huit diffuseurs différents dans le compresseur 
d'essai. Ces diffuseurs différaient par le nombre et 
la disposition des aubes, il y en avait dont les aubes 
avaient un profil tel que leur charge était extrême- 
ment faible et d’autres qui n’avaient pas d’aubes du 
tout. 
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Fig. 5. — Courbe du rendement isentropique 4, rapporté à la 
valeur Ny de ce rendement à l’état propre, pour un compresseur 
dans lequel on a introduit des gouttes d’huile, au moment où le 
rendement du compresseur de comparaison avait diminué de 7% 


m = débit d’huile injectée dans l’air aspiré 
Il est possible de réduire et même de supprimer l’encrassement 
par injection permanente de gouttes d'huile dans l'air aspire. 
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Des résultats des mesures, on peut déduire que les 
changements de diffuseurs modifient au plus de 20 % 
la diminution de rendement du compresseur due à 
l’encrassement. 

Avec les diffuseurs sans aubes, la baisse de rende- 
ment n’atteint qu’environ 55% de celle que l’on 
mesure avec les diffuseurs munis d’aubes. Malheureu- 
sement, le rendement mesuré lorsque le compresseur 
est propre est déjà si faible que l’emploi de ces 
difluseurs est désavantageux. 


Nettoyage des compresseurs 


L’un des moyens que l’on applique souvent pour 
lutter contre l’encrassement consiste à effectuer 
périodiquement un nettoyage par injection d’un 
liquide à l’intérieur du compresseur, pendant la 
marche. Les gouttelettes chassées par la roue vien- 
nent frapper la paroi et éliminent les impuretés qui 
y adhèrent. 

Ce procédé donne de bons résultats, mais il doit 
étre répété a des intervalles convenables. 

On peut aussi introduire continuellement quel- 
ques gouttes de liquide dans l’air aspiré. On réussit 
alors à former sur les parois un film humide qui 
diminue à un tel point les conditions d’adhérence 
des particules d’impuretés que l’on ne peut pour 
ainsi dire plus parler d’un encrassement. 

Pour vérifier l'efficacité de ce moyen, on a fait 
varier le débit d’huile introduite sous forme de 
gouttelettes directement devant l’entrée de la roue. 
Comme le montre la figure 5, de faibles débits d’huile 
ont déjà donné de bons résultats. Un débit de 
3,5 cm3/h a suffi pour réduire de moitié l’abaisse- 
ment du rendement qui avait été atteint sans intro- 
duction d’huile. En augmentant ce débit, on a même 
obtenu un rendement meilleur que celui du com- 
presseur à parois propres et sèches. Ce résultat s’ex- 
plique par la diminution de la rugosité des parois 
due à la présence du film. 


La couche d’impuretés déposées 


La teneur en huile des couches d’impuretés pré- 
levées dans les compresseurs d’essai où elles s'étaient 
déposées est comprise entre 30 et 55% de leur poids 
total. Comme la masse volumique de l'huile est plus 
faible que celle des autres composants de la couche, 
la teneur en huile de la couche augmente régulière- 
ment au fur et à mesure que l’on s’éloigne du centre. 
Si l’on sépare l’huile de la couche, ce qui reste 
présente l’aspect d’une poudre de particules très 
fines dont une partie sont magnétiques, mais dans 
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laquelle on ne peut déceler aucune structure, méme 
avec un agrandissement de mille. D’aprés le spectre 
obtenu à l’aide de rayons X, on découvre dans 
cette poudre des particules d’oxyde de zinc et de 
fer, d'oxyde de fer trivalent, de sulfure de zinc et de 
composants amorphes. Le zinc provient probablement 
du blanc de zinc avec lequel sont enduits les murs du 
local où ont été faits les essais. 

De nombreuses pesées ont permis de constater 
qu'environ 1% seulement des impuretés contenues 
dans l’air aspiré par les compresseurs se dépose sur 
les parois. L’épaisseur de la couche déposée au bout 
de 100 à 300 heures de service dans le diffuseur où 
elle s’est révélée particulièrement dangereuse, n’a 
atteint en moyenne, pour des centaines de mesures, 
que 0,095 mm avec un maximum de 0,144 mm. 
Cette couche avait une structure floconneuse et 
était molle et visqueuse, comme du cirage. 


Mécanisme du dépôt des particules” 


Seules des particules solides ayant un diamètre 
inférieur à 2 um peuvent rester longtemps en sus- 
pension dans l’air. Comme de telles particules ont 
une très faible masse rapportée à leur surface et 
étant donné la faible valeur du rapport de leur 
énergie cinétique à la résistance s’opposant à leur 
déplacement, elles ne devraient pas pouvoir péné- 
trer dans la partie inférieure laminaire de la couche 
limite en aussi grand nombre que cela est manifeste- 
ment le cas. Il semble donc que les particules doivent 
déjà, lorsqu'elles se meuvent librement dans Pair, 
avoir tendance à se réunir pour former de petits 
agrégats. Aussi cette tendance a-t-elle une influence 
notable sur la formation des dépôts. Cela signifie 
en outre que si l’on cherche à éviter l’encrassement, 
il est nécessaire de faire passer l’air aspiré à travers 
un filtre extrêmement fin. Mais pour que la perte de 
charge inévitable ne soit pas trop grande, on devrait 
alors utiliser des filtres de très grande surface, ce qui 
n’est guère possible, habituellement, car on manque 
de place. C’est pourquoi les filtres de série, com- 
binés avec un silencieux, que nous livrons avec nos 
groupes de suralimentation, s’ils retardent l’encrasse- 
ment, ne sont pas capables de l’empêcher. 

Pour qu’elles parviennent à la paroi des com- 
presseurs, les particules doivent avoir une compo- 
sante de vitesse perpendiculaire à la direction géné- 
rale de l’écoulement. Cette composante est due à des 


1 Staubbewegungen in Grenzschichten. WDI-Bericht n° 6, 
1955: 

W. Prerson: Das Agglomerationsverhalten feiner Teilchen. 
Staub, Reinhaltung der Luft, vol. 27 (1967), n° 1. 
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turbulences ou, lorsque l’écoulement s’incurve, à 
l’inertie qui oblige les particules à poursuivre leur 
déplacement rectiligne. La densité des particules est 
en effet a peu prés 1800 fois plus grande que celle 
de lair. 

Lorsqu’un agrégat de particules vient frapper une 
paroi n’étant pas élastique, il subit une déformation 
due à l’effet de son énergie cinétique et épouse la 
forme du point touché de la surface. Il s’établit ainsi 
un lien ou au moins une grande surface de contact. 
Dans ce phénomène, la rugosité de la surface, l’angle 
d'incidence, la masse de la particule et sa vitesse 
jouent chacun un certain rôle. L’adhérence entre les 
particules et entre celles-ci et la paroi est créée par 
les forces de Van der Waals, par les forces d’attrac- 
tion électrostatiques et par les effets de capillarité 
tendant à la formation de ponts liquides. Il s’ensuit 
que l'existence de charges électriques, l'humidité de 
Pair et les vapeurs d’huile favorisent l’adhérence. 

Les particules collées à la paroi sont soumises à la 
poussée de l’air en mouvement, si elles sont en saillie. 
La direction de cette poussée est généralement 
parallèle à la paroi et il en résulte dans les particules 
elles-mêmes et à leur surface de contact des efforts 
de cisaillement qui tendent à provoquer une sépara- 
tion. 

Le compresseur comprend sur les aubes du 
diffuseur et sur la paroi située en face de la sortie de 
la roue, des zones qui sont atteintes radialement par 
lair soumis aux forces centrifuges créées par la roue 
(fig. 2). En outre, l'écoulement est affecté de très 
forts tourbillons après la sortie de la roue. Ces deux 
circonstances contribuent au rapide encrassement 
du diffuseur (fig. 1). 

Yl y a beaucoup moins de risques que des dépôts 
se forment sur la roue. En effet, en aucun point la 
force centrifuge n’a une composante perpendiculaire 
à la surface et dirigée vers elle, et les particules auraient 
plutôt tendance à être chassées que retenues. 

Au cours des essais, nous avons nettoyé certaines 
parties du compresseur et mesuré l'effet de Pen- 
crassement subsistant. On a pu constater ainsi que 
la cause de la majeure partie de la diminution de 
rendement ne pouvait pas être attribuée à une 
surface nettement délimitée. Au contraire, la plus 
grande partie des effets négatifs de l’encrassement se 
répartissent également sur tout le diffuseur tandis 
que la roue et les surfaces internes avoisinantes ne 
jouent qu’un rôle effacé, 

I] faut remarquer que les impuretés se déposent 
aussi à l’intérieur des conduites cylindriques situées 
en amont et en aval du compresseur, de même que 
dans la volute qui suit le diffuseur. Mais l'effet de 
ces dépôts est très faible, parce que l’épaisseur de la 
couche est extrêmement petite en regard du dia- 








452 REVUE BROWN BOVERI 


mètre (hydraulique). Les effets de cette couche se 
réduisent avant tout à une augmentation des con- 
traintes de cisaillement des parois et éventuellement 
à un déplacement vers l’amont du point de décolle- 
ment de la veine retenue. 

Si l’on trace la courbe du rendement du com- 
presseur en fonction de la durée de service (fig. 4), 
on constate qu'à l’allure générale de cette courbe se 
superposent des ondulations plus ou moins pronon- 
cées qui montrent que la formation de la couche 
d’impuretés s'accompagne d’un phénomène pério- 
dique de dépôt et d’arrachement des particules. 


Conclusions 


Il ne semble pas que l’on puisse réduire beaucoup 
la diminution de rendement d’un compresseur due 
à l’encrassement en modifiant sa forme générale ou 
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celle de certaines de ses parties. Dans la plupart des 
cas, il n’est pas possible d’opérer un filtrage suffisant 
de l’air aspiré en raison du manque de place ou de 
la dépense exagérée que cela entrainerait. 

Le nettoyage périodique du compresseur effectué 
à des intervalles convenables par injection, pendant 
la marche, d’un liquide devant l’entrée d’air dans 
Ja roue constitue un moyen efficace. 

Il est d'autre part possible d’éviter complètement 
Pencrassement par l'injection continue d’une quan- 
tité suffisante de gouttes d’un liquide juste en amont 
de la roue. 

L'expérience a montré que ce n’est que dans les 
compresseurs dont la roue a un diamètre inférieur a 
300 mm que la diminution du rendement provoquée 
par l’encrassement peut atteindre une proportion 
telle que cela poserait dans certaines conditions un 
véritable problème. 

(P.H.) GERHARD SCHROPP 
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Influence du nombre de Reynolds et du jeu sur le rendement 
des compresseurs centrifuges de groupes de suralimentation 


Dans ce bref arucle, les auteurs, P. SCHMIDT-THEUNER et 
J. MATTERN, exposent les résultats de mesures effectuées sur 
une plate-forme d’essais spécialement aménagée pour per- 
mettre des études fondamentales. L’emploi d'un circuit fermé 
permet de faire varier le nombre de Reynolds indépendam- 
ment du nombre de Mach. Les essais ont montré que les 
influences du nombre de Reynolds et du jeu sont relative- 


ment faibles. 
Introduction 


Les résultats de nombreux essais effectués sur un 
compresseur centrifuge de groupe de suralimenta- 
tion ayant une roue de 180 mm de diamétre ont été 
donnés dans un article antérieur!t. Nous nous pro- 
posons, dans le présent article, d’exposer de nouveaux 
résultats obtenus sur une plate-forme d’essais avec 
un compresseur plus grand dont la roue avait un 
diamétre de 355 mm (fig. 1). Le choix de cette gran- 
deur moyenne devait nous permettre de faire une 
transposition des résultats des mesures a tous nos 
compresseurs, des plus petits aux plus grands. Les 
nombres de Reynolds relatifs aux écoulements dans 


1 U. Linst: Essais effectués sur un compresseur centrifuge de 
groupe de suralimentation. Rev. Brown Boveri, t. 52 (1965), 
EE pe dora T70: 


Fig. 1. — Plan schématique de la 
plate-forme d’essats == 


L'emploi d'un circuit fermé permet 
d’éviter tout encrassement et de faire 
varier le nombre de Reynolds indé- 


pendamment du nombre de Mach. 


Puissance du moteur 800 kW 
Vitesse du compres- 
secur 24 000. tmin 


Rapport de compression 3,4 
3,9 m3/s 
JOD. mim 


Débit en volume 
Diamètre de la roue 
A = moteur—balance 
B — engrenage planétaire, 
rapport 1:6 

C = compresseur centrifuge 

D -= tubulure d’aspiration coudée 
E = réservoir 

Me dépiiroetre 


G = réfrigérant d'air 
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les compresseurs des groupes de suralimentation 
VTR 160 à 630 pouvaient être obtenus facilement 
par diminution ou augmentation de la masse d’air 
contenue dans le circuit fermé servant aux essais. 
Il a été ainsi possible de faire varier la pression à 
l’entrée du compresseur entre 0,3 et 2 bars. L’em- 
ploi d’un circuit fermé éliminait aussi les risques 
d'erreurs dus à l’encrassement?. 

On a pu, en montant de grands réservoirs en 
amont et en aval du compresseur, étudier l’influence 
que peuvent avoir les systèmes de conduites situés 
avant et après le compresseur sur sa limite de 
pompage. Ces réservoirs permettent d’obtenir des 
conditions nettement définies et correspondant le 
mieux possible à celles qui existent dans le moteur. 

Les dimensions du compresseur et les points de 
mesure de la pression sont visibles sur la figure 2. 
Le jeu existant entre le stator et les aubes était 
mesuré pendant la marche. La position axiale de la 
roue était déterminée par une mesure de capacité 
entre la partie pleine de la roue et le stator. Quant 
à la largeur du passage de l’air à la sortie de la roue, 
elle était mesurée à l’aide d’une tige pouvant se 
déplacer dans un trou percé à cet effet. La puissance 


2 Voir l’article de G. Scuropp, p. 448. 
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Fig. 2. — Coupe du compresseur d'essai 


La circulation de lair est la même que dans les compresseurs des groupes de suralimentation construits en série, avec leur tubulure 


d’aspiration. 


Les flèches indiquent le sens de l'écoulement. 


p = pression statique 
p* = pression totale 


absorbée par le compresseur a été déterminée par 
deux méthodes tout à fait indépendantes. Elle était, 
d’une part, calculée a partir des températures et du 
débit mesurés et, d’autre part, déduite du couple 
moteur et de la vitesse de rotation, compte tenu des 
fuites et des pertes dans les paliers et les engrenages. 
Dans le domaine complet des valeurs importantes 
au point de vue de la suralimentation, on a pu 
observer une très bonne concordance entre les 
résultats obtenus par ces deux méthodes. Au voi- 
sinage de la limite de pompage, les valeurs du 
rendement obtenues par la premiére méthode, qui 
a servi a l’établissement des diagrammes du présent 
article, sont inférieures d’environ 1%, tandis qu’au 


| points de mesure répartis sur la périphérie 


voisinage du débit maximal, qui n’a d’ailleurs 
aucune importance pratique, la différence est à peu 
près égale, mais inverse. 

On a pu constater que la précision des mesures a 
été très satisfaisante. En effet, la dispersion des 
résultats obtenus à diverses reprises séparées par de 
longs intervalles, pour les mêmes conditions de 
fonctionnement, s’est élevée à +0,3% en ce qui 
concerne les caractéristiques du compresseur com- 
plet et à +0,5% pour les valeurs correspondant 
respectivement à la roue et au diffuseur. Ces valeurs 
signifient que 95% des valeurs mesurées des carac- 
téristiques sont situées à l’intérieur du domaine de 
dispersion indiqué. 
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Fig. 3. — Influence du nombre de Reynolds et du jeu entre aubes 
el stator sur le rendement polytropiques n du compresseur 


Chacune des 19 courbes correspond A des valeurs constantes 
du jeu relatif des aubes & et du nombre de Reynolds Re. Les 
mesures ont été effectuées a quatre vitesses différentes du même 


COMPTESSEUT. 


u D # ` + F 
Re =— = nombre de Reynolds formé à partir de la vitesse 


périphérique et du diamètre de la roue 


S H : ob SES ` 2 ce 
Au =—— = rapport de la vitesse périphérique à la célérité du 
E a # 
son à l'entrée 
4 Lk, : r a za + A ` 
Ô “Da coefficient de débit formé à partir du débit-volume 


à l'aspiration, de la vitesse périphérique et du dia- 


metre de la roue 


Influence du nombre de Reynolds et 
du jeu entre aubes et stator 


La figure 3 montre comment le rendement varie 
en fonction des divers paramètres. Comme on pou- 
vait s’y attendre, les maximums de rendement, 
pour une vitesse de rotation constante (Ku = const.) 
correspondent à peu près à une même valeur du 
coefficient de débit A. indépendamment du nombre 
de Reynolds Re et du jeu relatif o entre aubes et 
stator. De Vallure et des positions relatives des 
courbes, il ressort qu’il est possible de séparer les 
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Fig. 4. — Influence du nombre de Reynolds Re et du jeu relatif 
des aubes o sur le rendement Ņ du compresseur 


Ces deux courbes ont été tracées A partir des résultats de mesures 
de la figure 3, a Vaide de la formule 


Re; Cm = 1} Bea, To | WA HRe- st: A Ho 


Sage Re, sei [6° etpog te 0,036: 
Memes symboles que pour la figure 3. 


influences du nombre de Reynolds et du jeu et de 
les additionner à une valeur initiale de référence du 
rendement selon la formule 


1) Re, o == N Re, © eg Aus, Zu ANo 


Nous nous sommes permis de recourir à cette for- 
mule bien qu’elle ne corresponde pas à une sépara- 
tion bien nette des grandeurs physiques à considérer 
dans l'analyse des pertes. Elle permet cependant de 
donner, de la manière la plus simple, une image des 
deux influences (fig. 4). Les deux courbes ont été 
établies de maniére qu’elles correspondent le mieux 
possible aux résultats des mesures. 

En guise de vérification, nous avons marqué sur 
la figure 5 les emplacements des points de mesure de 
la figure 3 aprés avoir effectué les calculs les rame- 
nant a des valeurs constantes du nombre de Reynolds 
et du jeu. La dispersion des rendements ainsi obtenus 
de part et d’autre des courbes moyennes tracées ne 
dépasse que de peu celle des valeurs mesurées. 
Il y a cependant une exception pour la faible valeur 
Ku = 0,63 (rapport de la vitesse périphérique de 
la roue a la célérité du son, que l’on désigne souvent, 
mais improprement, sous le nom de nombre de 
Mach), au voisinage de la limite de pompage. 
Dans ce domaine peu étendu, les rendements ainsi 
obtenus sont trop grands, c’est-à-dire que les in- 
fluences du nombre de Reynolds et du jeu y sont en 
réalité plus faibles. 
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Conclusions 


L’influence du jeu existant entre les aubes et le stator 
est faible, comme dans la plupart des compresseurs. 
Les différences de rendement dues aux différences 
du jeu relatif qui se présentent dans les compres- 
seurs des plus petits aux plus grands groupes de 
suralimentation ne dépassent pas 1%. 

L'influence du nombre de Reynolds est également 
faible. Elle provoque, dans les compresseurs des 
types VIR 160 a VTR 630, des différences de 
rendement s’élevant au plus à 1,2%. 


Lors de mesures faites sur des séries de compresseurs 
de diverses grandeurs, on a relevé des différences 
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Fig. 5. — Courbes de vérification 


Points de mesure de la figure 3 
ramenés aux valeurs constantes 
Re— 1,2 : 107 et a = 0,036 à l’aide 
des courbes de la figure 4 et donnant 
les valeurs du rendement poly- 
tropique 7 des compresseurs. 
La faible dispersion de ces points 
confirme que dans le domaine exa- 
miné des valeurs, l'influence du 
nombre de Reynolds et l'influence 
du jeu des aubes sont à peu près indé- 
pendantes l’une de l’autre, ainsi que 
de Ku et 6. Ce n’est que pour 
Ku = 0,63, au voisinage de la limite 
de pompage, que la dispersion est 
plus grande. 
Mêmes symboles que dans la figure 3. 


14192251 


d'environ 3%. Ce chiffre est un peu plus grand 
que la somme des valeurs données plus haut, mais 
reste dans le cadre de ce que l’on pouvait attendre 
de telles mesures. Il comprend d’ailleurs aussi les 
influences de la rugosité des parois, des défauts 
d'étanchéité et des différences existant entre les 
formes des compresseurs d’un même type. 


Les essais effectués nous ont fourni une utile docu- 
mentation qui va nous permettre d'apporter de 
nouveaux perfectionnements aux roues et diffuseurs 
de nos compresseurs. 


(P.H.) PETER SCHMIDT-THEUNER 
et JURGEN MATTERN 


Le glissement dans les paliers a billes et a rouleaux des 
turbo-compresseurs de suralimentation 


L’auteur, N. Béscu, décrit les essais effectués au sujet du 
glissement qui se produit dans les roulements à billes et a 
rouleaux des groupes de suralimentation tournant a de 
grandes vitesses. Les résultats ont montré que ces roulements 
sont le siège de glissements influencés par de nombreux 
facteurs. Aucune relation n’a pu étre établie entre le glisse- 
ment et l’usure des roulements, mais il importe d’attacher 
une grande attention à la lubrification pour réduire l’usure 


et l’érosion des surfaces de glissement. 


Dans un palier à roulement, la vitesse de rotation 
de l’ensemble des billes ou des rouleaux, avec sa 





621.436.052:621.822.6 


cage, peut être calculée à partir des dimensions 
géométriques du roulement, si l’on admet que les 
billes ou rouleaux roulent sans glisser sur les 
chemins de roulement des bagues extérieure et 
intérieurel, Mais en réalité, il se produit toujours 
des glissements et cette vitesse est différente de celle 
que donne le calcul. Les résistances de frottement 
agissant dans le palier et l’inertie qui se manifeste 








1 À. PALMGREN: Grundlagen der Wälzlagertechnik. Un vol, 
éd. par Francksche Verlagshandlung, Stuttgart, 3° édition, 1964. 
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Fig. 1. — Coupes des paliers, côté compresseur à gauche, et côté turbine à droite, d’un turbo-compresseur 
de suralimentation, type VTR 320 


Les chiffres I désignent les dispositifs de mesure de la vitesse de rotation des cages des roulements, qui se composent essentiellement 
d’un petit aimant permanent sur lequel est monté une bobine. Pour le roulement de droite, la cage porte de petits rivets, espacés 
réguliérements, qui, à chaque passage devant l’aimant, produisent une impulsion de tension induite. Pour le palier de gauche, 
chacune des cages en laiton porte un seul ergot en acier. Les impulsions sont amplifiées et transmises à un compteur numérique. 


par exemple lorsqu'un roulement est soumis à une 
accélération provoquent l’apparition de forces tan- 
gentielles aux points de contact des billes (nous nous 
bornerons, dès maintenant, à parler de billes, mais 
ce que nous dirons est évidemment valable aussi 
pour les rouleaux) avec les chemins de roulement des 
bagues. Comme la liaison entre ces organes n’est 
opérée que par ces forces, on ne peut empêcher des 
glissements. La vitesse réelle de rotation de len- 
semble des billes et de la cage ne peut être déter- 
minée que par des mesures. Pour un mouvement de 
rotation stationnaire et si l’on désigne par n, la 
vitesse de rotation théorique de la cage et par 1, la 
vitesse mesurée, le glissement de la cage, exprimé 


en pour cent, peut être défini par l'expression 
S = (n,—n,) + 100/n,. 

Comme les exigences que l’on a a l’égard des 
groupes de suralimentation deviennent toujours plus 
grandes, les paliers a roulements utilisés doivent 
évidemment satisfaire aussi à des conditions toujours 
plus sévères, car le haut degré de sécurité de ces 
machines doit absolument être maintenu. Bien que 
les vitesses de rotation s’accroissent continuellement, 
de même que les charges que doivent supporter 
les paliers, cela ne doit aucunement diminuer la 
durée de vie des groupes. Toutes les influences qui 
pourraient provoquer une forte usure ou une fatigue 
rapide des roulements et écourter leur durée de vie 
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doivent être examinées attentivement. Ces in- 
fluences peuvent se rapporter à la construction elle- 
même, au montage des roulements, à leur graissage, 
à leur refroidissement. Nous nous bornerons à 
n’examiner ici que la question du glissement. 

Les paliers à roulements des turbo-compresseurs 
de suralimentation sont construits spécialement en 
fonction des conditions particulières auxquelles ces 
machines doivent satisfaire. Ils sont logés dans un 
cylindre amortisseur formé de tôles élastiques super- 
posées et leur lubrification est assurée par un disque 
de graissage dans les petits modèles et par une pompe 
à huile à engrenage fixée sur le bout d’arbre dans 
les grands modèles. Etant donné ces conditions 
particulières, il est nécessaire de faire des mesures 
sur les groupes en service si l’on veut déterminer 
exactement le glissement. La figure 1 montre, à titre 
d'exemple, les paliers d'un groupe de suralimenta- 
tion VTR 320 dont les vitesses de rotation des cages 
sont mesurées à l’aide de transmetteurs d’impulsions. 

Nous avons effectué des mesures sur trois types de 
turbo-compresseurs, à savoir les types VTR 160, 
VTR 320 et VTR 630, dont les grandeurs de 
paliers sont entre elles comme les nombres 1, 2 et 4. 
Pour tous ces essais, on a utilisé la même huile ayant 
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Fig. 2. — Courbes des glissements 
des cages de plusteurs roulements a 
billes et à gorge (20 mm d’alésage, 
52 mm de 
15 mm de largeur) du même type, 


diamètre extérieur, 


montés du côté de la turbine sur des 


turbo-compresseurs VTR 160 


s = glissement de la cage 
n; = vitesse de la bague intérieure 
o = palier monté normalement 
| (sans poussée axiale) 
V — palier avec poussée axiale 


© 40000 min! 
voulue de 95 newtons 
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une viscosité de 26,8 cSt a 50°C. Les mesures 
étaient faites une fois le régime permanent atteint, 
c’est-à-dire après environ 15 minutes de marche 
dans les conditions fixées. 

Le glissement de la cage du roulement 4 billes, 
à gorge, côté turbine, du type VIR 160, est indiqué 
sur la figure 2. Dans ces roulements, sur lesquels 
n’agit normalement aucune poussée axiale, le glisse- 
ment atteint des valeurs allant jusqu'à 75%. 
L'évolution dans le temps des valeurs mesurées sur 
plusieurs roulements du même type est à peu près 
la même et les valeurs maximales sont à peu près 
égales dans tous les cas, mais on constate d’assez 
importants écarts dans certaines parties des diffe- 
rentes courbes. Ces écarts proviennent du fait que le 
jeu peut varier en raison des tolérances d’usinage et 
qu’il peut en découler des différences d’échaufte- 
ment. Les conditions de refroidissement peuvent 
aussi être légèrement différentes d’un palier à 
l’autre et il peut également y avoir de petites 
différences dans le montage. Pour permettre une 
comparaison, nous avons indiqué dans le même 
diagramme le glissement de la cage d’un roulement 
soumis en permanence à une légère poussée axiale 
exercée par six ressorts hélicoïdaux répartis égale- 


Fig. 3. — Courbes des glissements 


40x 90x 23 mm montés du côté du 
compresseur sur des turbo-compres- 


seurs VTR 320 


| 
[EE | 2 E des cages de roulements à billes de 


s — glissement de la cage 
n, = vitesse de la bague intérieure 
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Fig. 4. — Courbes des glissements ` 100-———— 
des cages de roulements, côté turbine, Da 


de plusieurs grandeurs i 
£ 
A = coefficient de vitesse 
n; = vitesse de l’arbre en t./min 


d,, = diamètre du centre des 60} 


Os 


éléments roulants 

T — roulement à billes et a gorge de 
20 X 52 x 15 mm, de groupe 40; 
VTR 160 

A = roulement a billes et à gorge de 
40 x 90 x 23 mm, de groupe 
VTR 320 

o — roulement à rouleaux de | 
75 x 160 x 37 mm, de groupe Y 
VTR 630 BANOWN SOVERI 


ment sur la périphérie et agissant sur la bague 
extérieure. On constate que cette poussée axiale 
diminue très sensiblement le glissement. 

On obtient des tracés de courbes différents lors- 
qu’on effectue diverses mesures a des vitesses crois- 
santes et A des vitesses décroissantes. En général, 
le glissement est inférieur lorsque la vitesse décroit. 
Cette différence peut s'expliquer par les effets de 
Pinertie, d’une part, et parce que la température de 
Phuile est légèrement supérieure. Lorsque la tempé- 
rature de l’huile augmente, le glissement diminue 
car la résistance qu’oppose le lubrifiant au mouve- 
ment devient plus faible. 

Les courbes des figures 2 à 4 représentent des 
valeurs moyennes. Dans les cas où il y a un glisse- 
ment, on constate des fluctuations dans la vitesse 
de rotation de la cage même lorsque le régime 
permanent est atteint et que la vitesse de la bague 
intérieure, c’est-à-dire de l'arbre, est maintenue 
rigoureusement constante. Ces fluctuations sont les 
plus grandes dans les roulements du type VTR 160 
et peuvent atteindre jusqu’à 5% en plus ou en 
moins des valeurs moyennes données par les courbes. 
Mais elles sont beaucoup moins grandes dans les 
roulements du type VTR 320 et à peine mesurables 
dans ceux du type VTR 630. 

L'influence d’une poussée axiale sur le glissement 
de la cage est également visible sur la figure 3 
relative aux doubles roulements à épaulement, côté 
compresseur, du groupe, type VTR 320. Le glisse- 
ment est nul dans le roulement extérieur qui absorbe 
la poussée axiale totale exercée par le rotor, si l’on 
fait abstraction du «microglissement» qui existe 
toujours et qui est provoqué par la déformation des 
billes dans la surface de Hertz. Il se produit même, 
dans ce roulement, lorsqu'il est soumis à de fortes 
sollicitations, un faible glissement «négatif» résul- 
tant sûrement du fait que l’angle de contact ayant 
servi au calcul de la vitesse théorique de rotation de 
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la cage est un peu plus grand lorsque la machine 
tourne que lorsqu'elle est au repos, parce que la 
poussée axiale est alors plus forte. En revanche, 
on constate, dans le roulement intérieur exempt de 
poussée axiale, un très grand glissement allant 
jusqu’à 90%. Les deux roulements à billes avec 
épaulement situés du côté du compresseur ne sont 
pas montés sans un certain jeu entre eux et toute la 
poussée axiale du rotor est absorbée par le roulement 
extérieur, de sorte que l’arbre se trouve obligatoire- 
ment centré. Il en résulte, si l’on admet qu'il existe 
un jeu radial suffisant, que la bague intérieure du 
roulement situé du côté de la machine tourne 
pratiquement à vide, parce que, dans les conditions 
idéales, les billes ne supportent aucune charge. 
Mais en réalité, la situation n’est pas aussi simple et 
les films d’huile qui recouvrent les billes et la cage 
transmettent toujours des forces périphériques qui 
provoquent une certaine rotation de la cage, ou bien 
certaines billes peuvent être légèrement excentrées 
et supportent alors, au moins transitoirement, de 
faibles charges qui font tourner la cage. 

La figure 4 permet de comparer les glissements 
des roulements, situés du côté de la turbine, de 
groupes de suralimentation de différentes grandeurs, 
pour diverses valeurs du coefficient de vitesse. On 
constate que le glissement de la cage est plus faible 
pour les groupes les plus grands. Cela est dû pour 
une grande part au fait que la charge radiale des 
roulements est relativement plus élevée dans ces 
derniers. I] ne faut pas oublier, en effet, que les 
roulements à gorge des groupes VTR 160 et 230 
sont lubrifiés par un disque de graissage, tandis que 
les roulements des groupes VTR 630 sont abon- 
damment arrosés d’huile par une pompe à engrenage. 

Tous ces résultats de mesure montrent qu’il peut 
se produire d’importants glissements dans les paliers 
à roulements des turbo-compresseurs. Si le montage 
des roulements est normal et abstraction faite du 
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Fig, 5. — Billes de roulements d’un 
groupe VTR 520, sur lesquelles on 
voit les marques de passage d’un 
courant 


électrique indiquant les 


zones de roulement 


À gauche: bille à l’état de neuf 
Au milieu: bille de roulement exté- 
rieur avec poussée axiale 


À droite: bille de roulement inté- 


138840 


rieur sans poussée axiale 


Les roulements de 40 x 90 x 23 mm, côté compresseur, dans lesquels on a prélevé ces billes ont tourné pendant 13 heures à la vitesse 


de 6000 t./min et étaient traversés par un courant continu de 2 ampères. 


«microglissement », ce n’est que dans les roulements 
extérieurs, soumis à une poussée axiale, des paliers 
situés du côté du compresseur que le glissement est 
nul ou minime. D’une manière générale, le glisse- 
ment diminue lorsque la charge du roulement et 
la température de l’huile augmentent (la viscosité 
diminue). Il est d’ailleurs assez difficile de déterminer 
séparément les influences des nombreux facteurs qui 
jouent un rôle à ce sujet. Un accroissement de la 
vitesse de rotation du groupe, par exemple, en- 
trainera simultanément une augmentation de la 
charge des paliers, une élévation des températures 
de l’huile et des paliers eux-mêmes, etc. D’un côté, 
ce sont les facteurs géométriques tels que la cons- 
truction des paliers, leur disposition, leur montage, 
les tolérances d’usinage, les jeux, les ajustements, 
etc. et, de l’autre côté, ce sont les conditions de 
fonctionnement telles que la charge des paliers, 
la vitesse de rotation, les températures, le mode de 
graissage, la qualité de l’huile, etc. qui influencent 
le phénomène qui nous occupe. Les mouvements 
mêmes de l'arbre jouent un rôle important?. C’est 
du glissement de la cage que dépend le glissement 
total qui se produit dans le roulement, mais il n’est 
pas possible de fixer les parts de ce dernier qui sont 
dues respectivement au glissement de l’ensemble 
des billes sur le chemin de roulement de la bague 
intérieure et sur le chemin de roulement de la bague 
extérieure. Pour déterminer ces deux parts, il 
faudrait pouvoir mesurer en outre la vitesse de 
rotation des éléments roulants. Or cette mesure est 
très difficile, surtout pour les paliers à billes où, dans 
certaines conditions déterminées, la position de 
laxe de rotation des billes peut changer continuelle- 
ment par suite de l'intervention d’effets gyroscopi- 
ques. Ce balancement des billes peut être empêché 
par une poussée axiale voulue, exercée sur le roule- 
ment et telle que, pour des conditions de fonctionne- 


2 C.F. Smiru: Some aspects of performance of high-speed 
lightly loaded cylindrical roller bearings. Proc. Instn mech. Engrs, 
vol, 176 (1962); -m 522% 


ment constantes, la position de l’axe de rotation des 
billes reste invariable. La figure 5 montre comment 
on peut vérifier de maniére simple, en faisant passer 
un courant électrique a travers le roulement, si les 
billes, dans des conditions de fonctionnement dé- 
terminées du groupe, conservent leur axe de rotation 
ou non. Dans un roulement avec poussée axiale, 
toutes les marques de passage du courant forment 
sur chaque bille une zone annulaire bien limitée ce 
qui prouve que l’axe de rotation des billes n’a pas 
changé. Dans un roulement sans poussée axiale, 
ces marques se répartissent au contraire sur toute la 
surface des billes, ce qui signifie que l’axe de rotation 
a constamment changé de position. Dans le premier 
cas, il est possible qu’après une longue période de 
fonctionnement, on puisse observer deux ou plu- 
sieurs zones annulaires de marques de passage du 
courant, au lieu d’une seule, si le mouvement des 
billes est troublé par exemple par de grossières 
impuretés de l'huile. 

I] ne nous a pas été possible d’établir une relation 
entre l’existence d’un glissement de la cage et l'usure 
des roulements. Une expérience de longues années 
a montré que ce sont les roulements situés du côté 
du compresseur, à l’extérieur, qui subissent une 
poussée axiale et dans lesquels il n’y a pas de glisse- 
ment, qui s’usent le plus rapidement, tandis que 
l’usure est la plus faible dans les roulements intérieurs, 
du même côté, qui ne subissent pas de poussée 
axiale, mais dans lesquels la valeur du glissement 
est élevée. Quant à l’usure des roulements, côté 
turbine, elle est modérée bien que le glissement y 
soit assez important. On ne peut donc pas dire non 
plus, au sujet des roulements spéciaux des groupes 
de suralimentation, si le glissement représente un 
inconvénient au point de vue de la durée de vie. 
Mais une chose est certaine: il faut, pour les roule- 
ments dans lesquels se produit un glissement, 
attacher une grande attention à la question de la 
lubrification si l’on veut éviter une forte usure et une 
érosion des surfaces de glissement. 

NORBERT BÖSCH 


(P.H.) 
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EN BREF 


Nos nouvelles plates-formes d’essais pour groupes de suralimentation 


621.436.052.001. 4 


Au fur et à mesure des progrès réalisés dans la cons- assez grandes. C’est pourquoi nous avons été amenés 
truction des compresseurs et turbines de nos groupes a aménager des plates-formes d’essais devant répon- 
de suralimentation, les rapports des pressions ont pu dre a des exigences accrues tant au point de vue 
être augmentés et atteignent aujourd’hui des valeurs technique qu’économique. Comme tous nos turbo- 
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Fig. 1. — Plan schématisé de nos nouvelles plates-formes d'essais 


Ces locaux ont été aménagés au rez-de-chaussée sur un sol sans caves. Pour éviter autant que possible la transmission du bruit vers 
l'extérieur, ils sont limités par des plafonds et des parois sans fenêtres suffisamment épais en béton. Les portes sont également in- 
sonorisées. Ces plates-formes comprennent des silencieux construits pour un débit total de 27 m3/s d’air et de 50 m3/s de gaz. 
L’air aspiré par les compresseurs est pris directement dans le local qui comprend les ouvertures de ventilation nécessaires. Pendant 
les essais, le personnel ne doit pénétrer dans les locaux que pour effectuer de rapides contrôles. Les conduites d’amenée et de sortie 
de gaz à raccorder aux groupes sont portées par des roues qui permettent de les placer sans perte de temps dans la position voulue. 


A: essais des groupes VTR 400 B: essais des groupes VTR 320 C: local du compresseur auxiliaire 


| = compresseur l 7 = tableau de commande 
du groupe en essai 


2 — turbine 8 — réservoir et pompe a combustible 


3 = chambre de combustion 9 = silencieux pour entrée d’air 
4 = cheminée avec silencieux 10 — silencieux pour ventilation 
3 = bride avec joints à pistons 11 = silencieux pour aspiration dar 
6 = groupe auxiliaire avec a: moteur 12 — silencieux pour évacuation d’air 
b: engrenages 13 — silencieux pour air de refroidissement de a 


c: compresseur 14 — roue portant la conduite de gaz 
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Fig. 2. — Plate-forme d'essais des groupes VTR 400 


On voit. à droite, la chambre de combustion et, au centre, les 
deux roues portant les conduites de gaz et entre lesquelles se 
trouve le turbo-compresseur en essai. Ces roues, entrainées, 
ensemble ou séparément, par des moteurs électriques, permet- 
tent la mise en place et la dépose rapides des groupes à essayer. 


compresseurs sont essayés avant de quitter les ateliers, 
il fallait en particulier réduire le temps nécessaire pour 
le raccordement aux conduites dar et de gaz des 
tubulures d'entrée et de sortie dont la disposition varie, 
beaucoup, selon les désirs de la clientèle. 
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La figure 1 montre la disposition schématique de 
nos nouvelles plates-formes d’essais pour nos groupes 
des types VTR 320 et 400. Cette installation présente 
la particularité de permettre la mise en place et le 
raccordement rapides des groupes quelle que soit la 
disposition des tubulures. A cet effet, les brides des 
conduites de gaz sont fixées sur de grandes roues a 
axe horizontal (fig. 1 et 2) pouvant être amenées 
dans la position voulue par des moteurs électriques. 

Les deux plates-formes, Pune pour les groupes 
VTR 320 et l’autre pour les groupes VTR 400, sont 
situées chacune dans un local insonorisé et comman- 
dées à distance. Une grande importance a été attribuće 
à la question du bruit, afin que le personnel travaillant 
à proximité ne soit pas incommodé. 

Pendant lessai, chaque groupe fonctionne comme 
une turbine à gaz qui ne fournirait aucune puissance. 
L’air débité par le compresseur est conduit dans une 
chambre de combustion où il est échauffé, puis passe 
dans la turbine. La vitesse de rotation désirée est 
déterminée principalement, abstraction faite des pertes 
de charge dans le circuit, par la température du gaz 
à l’entrée de la turbine, c’est-à-dire par le débit du 
combustible injecté dans la chambre de combustion. 
Pour le démarrage, on se sert d’un groupe auxiliaire 
composé d’un compresseur centrifuge entraîné par un 
moteur électrique. 

Dès sa mise en service, cette nouvelle installation a 
donné entière satisfaction et a répondu à tout ce qu’on 
en attendait tant au point de vue technique qu’à celui 
de la rapidité du service. Elle s'inscrit ainsi dans la 
série de tous les efforts effectués au cours des années 
pour améliorer constamment la qualité et la sécurité 
de nos turbo-compresseurs de suralimentation. 

(P.H.) FRANZ KASSER 
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